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No presente trabalho foi realizado um estudo do comportamento 
dinâmico de alguns amortecedores de partículas de elastômero 
(EPD) com movimento vertical. Estes amortecedores compõem-se 
de um recipiente rígido que contêm um grande número de 
partículas de elastômero. Os EPDs são aderidos r igidamente à 
estrutura que se deseja ser controlada. Mediante ensaios foram 
obtidas curvas da impedância em função da frequência e da 
aceleração, tanto diretamente na base do EPD quanto este inserido 
em um sistema de 1 grau de liberdade (GDL). Quando o EPD foi 
submetido a acelerações perto de 1 g, as partículas adotaram um 
estado de fluidização, e foi evidenciado um grande amortecimento 
do sistema, tal como descrito na literatura. Os mecanismos de 
dissipação de energia aqui são devido ao atrito e colisões 
inelásticas das partículas. Porém, foi descoberto que o material 
granular se comporta como um sólido para níveis menores de 1 g de 
aceleração. Assim, ele possui um conjunto de modos de vibração 
produzidos por ondas longitudinais estacionárias. Em consequência, 
em cada uma das suas frequências naturais o EPD pode funcionar 
como um neutralizador dinâmico. Foram aplicados amortecedores 
EPD sintonizados a uma viga em balanço e a uma placa de aço para 
controlar um dos seus modos de vibração. O resultado foi que o 
pico da curva de mobilidade em ambos os casos foi praticamente 
eliminado. Além disso, foi conseguida uma elevada atenuação na 
maioria das frequências naturais superiores. Este tipo de 
amortecedor foi também aplicado a uma unidade de piso de avião e 
o seu desempenho foi comparado com outras técnicas de controle 
de vibração. Os EPDs aparecem como uma técnica de controle de 
vibração eficiente e econômica para este tipo de estrutura. 
 
Palavras-chave: Controle de vibração; Amortecedor de partículas 
de elastômero; Neutralizador dinâmico; Estado de fluidização; 













 ABSTRACT  
 
In this work a study of the dynamic behavior of a few elastomer 
particle dampers (EPD) with vertical movement was performed. 
These dampers consist of a container with a large number of 
particles inside. EPDs are adhered stiffly to a structure to be 
controlled. Impedance curves as a function of frequency and 
acceleration were obtained through experiments both directly at the 
base of the damper as placed in a single degree of freedom (SDOF) 
system. When the EPD was subjected to accelerations near 1 g, the 
particles adopted a state of fluidization, and evidenced a large 
damping of the system, as described in the literature. Energy 
dissipation mechanisms here are due to friction and inelastic 
collisions of the particles. However, it was found that the granular 
material is behaving as a solid for levels lower than of 1 g 
acceleration. Thus, it has a set of modes of vibration produced by 
longitudinal standing waves. Thus, in each of its natural 
frequencies, EPD can function as a dynamic neutralizer. EPD 
dampers tuned to a cantilever beam and a steel plate were applied 
to control one of its vibration modes. The result was that the peak 
of the curve mobility in both cases was virtually eliminated. 
Furthermore, a high attenuation in most of the higher natural 
frequencies has been achieved. This type of damper was also 
applied to an aircraft floor unit and its performance was compared 
with other vibration control techniques. EPDs appear as an efficient 
and economical vibration control technique for this type of 
structures. 
 
Keywords: Vibration control; Elastomer particles damper; 
Neutralizer dynamic; Fluidization state; Standing waves.  
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CAPÍTULO 1  1 
1. CAPÍTULO 1: INTRODUÇÃO 
 
Metais e ligas em geral possuem um amortecimento interno 
bastante baixo. Portanto, estruturas construídas com esses materiais 
também possuem em geral um baixo amortecimento interno. Os 
modos de vibração destas estruturas podem ser controlados 
adicionando amortecimento. Esta adição de amortecimento pode ser 
realizada, por exemplo, por mecanismos externos à estrutura, tais 
como a interação com algum fluído viscoso, o atrito nas juntas com 
outras estruturas, ou pelo uso de materiais viscoelásticos em 
diferentes tipos de configurações multicamadas. 
Tratamentos de amortecimentos tradicionais usam materiais 
viscoelásticos para converter energia de deformação em energia 
térmica através de movimentos relativos internos entre suas 
moléculas. A energia de deformação elástica armazenada na 
estrutura pode ser convertida em calor devido à extensão, à 
deformação por cisalhamento ou por deformação da espessura do 
material viscoelástico. De grande importância são os estudos 
realizados por Ross et al. [1] por terem desenvolvido as equações 
RUK, em honra de seus autores. Estes estudos fornecem uma 
ferramenta para predizer a quantidade de amortecimento adicionado 
a uma estrutura pelos tratamentos multicamadas com materiais 
viscoelásticos. A Figura 1-1 mostra um esquema de uma estrutura 
com tratamento de amortecimento de camada viscoelástica livre e 
com uma camada limitadora (conhecido em inglês como 
constrained layer damping (CLD)). No primeiro caso o 
amortecimento é atingindo por extensão da camada viscoelástica e 
no segundo caso por cisalhamento dessa mesma camada. Segundo 
os autores citados, a maior quantidade de amortecimento é 
conseguida quando o material viscoelástico é submetido a 
cisalhamento. 
Estes tratamentos que usam materiais viscoelásticos têm sido 
bastante satisfatórios para tratar problemas de controle de ruído e 
vibrações. Porém, a desvantagem desses materiais é a grande 
sensibilidade do processo de amortecimento à temperatura [2]. 
Outra desvantagem está relacionada com as propriedades do 
material viscoelástico, já que são fortemente dependentes da 
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Figura 1-1. Acima, mecanismo de dissipação de energia por extensão da camada 
viscoelástica em um tratamento de camada livre. Embaixo, mecanismo de 
dissipação de energia por cisalhamento de uma camada viscoelástica em um 





Fonte: Adaptado de [3]. 
 
Como alternativa, o uso de amortecedores de partículas (PDs) 
(do inglês, Particle Damper) pode representar uma solução 
interessante. Amortecedores de partículas são formados por um 
recipiente rígido que contém um número grande de partículas 
elásticas ou viscoelásticas (por exemplo: areia, rolamentos, 
partículas de elastômeros), geralmente em forma de esferas. Apesar 
de que partículas viscoelásticas apresentam os problemas indicados 
no parágrafo anterior, neste tipo de dispositivo o amortecimento 
não é produzido por cisalhamento. Quando uma única massa 
auxiliar é colocada dentro do recipiente, o amortecedor é chamado 
amortecedor de impacto. A Figura 1-2 mostra um esquema de um 
amortecedor de impacto e de um amortecedor de partículas.  
Em um amortecedor de impacto uma massa solta impacta dentro 
do recipiente aderido ao sistema vibrante. Impactos repetitivos da 
massa livre contra as paredes do recipiente têm o efeito de atenuar 
o movimento do sistema principal. Assim, o amortecimento é 
conseguido através da perda de energia cinética por colisões 
inelásticas entre a massa auxiliar e as paredes do recipiente.  O 
dispositivo é, de fato, um absorvedor de vibração no sentido de que 
um sistema auxiliar é fixado no sistema principal com o fim de 
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suprimir uma ressonância, mas difere do convencional absorvedor 
sintonizado porque a massa livre possui uma indeterminada 
frequência natural de oscilação dentro do recipiente. O dispositivo 
é mais efetivo quando a massa tem um impacto em cada extremo do 
recipiente durante cada ciclo do sistema principal [4]. 
 
Figura 1-2. Esquerda, esquema de um amortecedor de impacto. Direita, 
esquema de um amortecedor de partículas. 
 
         
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Os primeiros estudos deste tipo de amortecedores foram sobre 
amortecedores de impacto, isto muito antes de surgirem os de 
partículas. O primeiro artigo sobre este tipo de dispositivo data do 
ano 1930. Porém, a partir do ano 1954 observa-se na literatura uma 
quantidade crescente de artigos sobre amortecedores de impacto. 
Posteriormente, foram feitos estudos de amortecedores de impacto 
com material granular ao invés de uma massa única auxiliar. Com o 
tempo, os amortecedores de impacto com material granular foram 
chamados amortecedores de partículas.  
Os amortecedores de partículas podem ser adicionados a uma 
estrutura de duas maneiras: o primeiro, aderindo rigidamente o 
recipiente do amortecedor a uma superfície exterior, e o segundo, 
preenchendo com partículas espaços ocos fabricados 
propositadamente para este fim, ou preexistentes. 
O princípio de operação de um amortecedor de partículas está 
baseado na dissipação de energia através de múltiplas colisões 
inelásticas e atrito entre as partículas, e as colisões entre as 
partículas e as paredes do recipiente. O sistema resultante é 
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altamente não linear, isto é, a resposta vibratória depende 
fortemente da amplitude de excitação. A sua capacidade de 
amortecimento depende do nível de aceleração experimentado pelo 
recipiente. Existe uma grande quantidade de parâmetros que afetam 
o desempenho de um amortecedor de partículas. Estes parâmetros 
incluem o tamanho, a forma, o número e as propriedades mecânicas 
das partículas. E também, incluem as dimensões e forma do 
recipiente, e as propriedades que afetam as interações entre 
partículas e entre partículas e o recipiente, tais como o coeficiente 
de restituição e coeficiente de atrito [5]. 
Os amortecedores de partículas mostram diferentes 
comportamentos dinâmicos segundo o nível de vibração que estes 
experimentam. Quando as amplitudes de vibração são muito baixas, 
é dito que o sistema está em um “estado condensado”, onde as 
partículas permanecem em contato entre elas e são movidas em 
conjunto. Quando as amplitudes de vibração são altas, as partículas 
são movidas individualmente como partículas de um fluído, e é dito 
que o sistema está num “estado de fluidização” [6]. Durante a 
transição entre os dois regimes, em algumas regiões as part ículas 
estão fluidizadas e em outras estão ainda condensadas. A presença 
destes dois regimes e a transição a partir de um até o outro depende 
do coeficiente de restituição e do número de partículas envolvidas. 
Outros autores [7] também consideram a presença de um “estado 
gasoso” das partículas quando elas adotam um movimento caótico e 
não correlacionado. 
A razão entre a massa do sistema primário e a massa do 
amortecedor de partículas, chamada razão de massa, também é um 
parâmetro importante a ser considerado. A quantidade de 
amortecimento do sistema é incrementada com uma razão de massa 
maior [8]. Ainda com uma razão de massa baixa, os amortecedores 
de partículas podem ser muito efetivos na atenuação de vibrações 
[9].  
O espaço livre formado entre o recipiente e as partículas é um 
parâmetro importante em relação à eficiência do amortecedor EPD. 
Têm sido publicados vários resultados sobre estudos sobre o espaço 
livro ótimo [8-14]. Porém, por simplicidade, neste estudo serão 
considerados apenas amortecedores de partículas com container 
sem teto. Assim, quando o amortecedor foi submetido a acelerações 
maiores de 1 g na direção vertical, não aconteceram colisões das 
partículas na parede superior do recipiente.  
A grande maioria dos estudos realizados até agora sobre 
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amortecedores de partículas tem sido com esferas metálicas, 
proporcionando importantes resultados experimentais e modelos do 
comportamento dinâmico destes amortecedores. No presente 
trabalho, foi estudado experimentalmente o desempenho de alguns 
amortecedores de partículas de elastômero (EPD, com suas siglas 
em inglês). Foram escolhidas partículas de elastômero porque a sua 
interação é mais silenciosa que partículas metálicas, o que é um 
aspecto importante no controle de ruído e vibrações. Foi 
considerado apenas o movimento vertical do amortecedor, tanto no 
estudo dos seus parâmetros em um sistema de 1 grau de liberdade 
(GDL) como na aplicação para reduzir a vibração em placas. Sendo 




Os objetivos principais desta pesquisa são: caracterizar o 
comportamento dinâmico e dissipativo de alguns amortecedores 
EPDs por meio de ensaios; estabelecer um procedimento de 
aplicação para problemas reais de vibrações; e comparar o seu 
desempenho com outras técnicas de controle de vibração. 
Os objetivos específicos para conseguir os objetivos principais 
foram os seguintes: 
1. Medir a impedância em função da frequência e da 
aceleração de um EPD inserido em um sistema de 1GDL.  
2. Medir a impedância de um EPD em função da altura do 
material granular. 
3. Medir a impedância em função da frequência e da 
aceleração de alguns EPDs. 
4. Aplicar e estabelecer um procedimento de aplicação de 
amortecedores EPDs em uma placa de aço para controlar um dos 
seus modos de vibração.   
5. Comparar os resultados dos EPDs com outras técnicas de 
controle de vibrações (isoladores, constrained layer damping) para 
uma unidade de piso de avião. 
  
1.2. ESTRUTURA DA TESE 
 
A presente tese foi estruturada em nove capítulos considerando o 
presente Capítulo 1 como a introdução e o Capítulo 9 como a 
discussão e conclusões da tese. Abaixo são explicados brevemente 
os conteúdos de cada um destes capítulos. 
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O Capítulo 2 procura mostrar uma contextualização dos 
amortecedores de partículas dentro das técnicas de controle de 
ruído e vibrações. Para isto é mostrada uma classificação destas 
técnicas segundo o modelo fonte-caminho-sistema receptor. Assim, 
estes métodos são agrupados em três grandes categorias segundo o 
lugar de operação, isto é, técnicas de redução na fonte, técnicas de 
isolamento entre o receptor e a fonte, e técnicas de redução da 
resposta do sistema receptor. 
No Capítulo 3 é apresentada uma revisão bibliográfica sobre os 
amortecedores de partículas com o objetivo de conhecer o estado da 
arte do desenvolvimento deste tipo de dispositivo. Isto incluiu 
conhecer os principais trabalhos teóricos e experimentais realizados 
desde o início até a atualidade, os principais modelos do 
comportamento dinâmico, tanto determinístico como numéricos, e 
seus parâmetros associados. 
O Capítulo 4 mostra os resultados do estudo experimental de um 
amortecedor EPD em um sistema formado por uma viga de Oberst 
com um extremo engastado e o outro livre. Os resultados 
mostraram uma ressonância do EPD em 65 Hz. Isto motivou a 
sintonizar a frequência natural do sistema de 1 GDL com a 
frequência de ressonância encontrada do EPD. 
O Capítulo 5 mostra inicialmente a impedância na base de um 
amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de 
poliuretano. Logo, este foi modelado razoavelmente com um 
sistema de 8 GDL unidos em paralelo na base. A fim de conhecer a 
forma do primeiro modo de vibração de um material granular 
dentro de um tubo, foi feito um estudo da sua aceleração em função 
da altura do material granular. Finalmente, é apresentado um estudo 
da velocidade de onda longitudinal em função da altura do material 
granular. 
O Capítulo 6 mostra os resultados experimentais da impedância 
de 4 EPDs em função da aceleração e da frequência. Isto permitiu 
levantar gráficos 3D que forneceram uma visão ampla do 
comportamento dos EPDs estudados. 
O Capítulo 7 mostra os resultados de um estudo experimental de 
aplicação de amortecedores de partículas de elastômero a uma placa 
de aço. A primeira frequência natural do amortecedor foi 
sintonizada com a frequência natural de um modo de vibração da 
placa. O resultado foi uma atenuação de 24 dB no correspondente 
valor pico da curva de mobilidade do sistema, sendo este 
praticamente eliminado.  
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O Capítulo 8 mostra os resultados experimentais da aplicação de 
amortecedores de partículas de elastômero em uma unidade de piso 
de avião construída em laboratório. Estes resultados foram 
comparados com os obtidos com a aplicação de um tratamento 
comercial de amortecimento por camada limitadora e também por 
isoladores de vibração. 
Finalmente, no Capítulo 9 é mostrada uma discussão e as 
conclusões da presente tese junto com possíveis e recomendáveis 
trabalhos futuros. 
8                                              Introdução 
 
CAPÍTULO 2  9 





Para enfrentar um problema de ruído e vibrações tem sido 
utilizado, usualmente, como ponto de partida, o modelo simples 
fonte-caminho-receptor proposto inicialmente por Bolt e Ingard em 
1957 [15] conforme mostra a Figura 2-1. Este modelo foi pensado 
para dar soluções a problemas de ruído, considerando fontes 
sonoras e a orelha humana como receptor de ondas sonoras através 
do ar ou algum fluído. Porém, ele pode ser ampliado para 
problemas vibroacústicos em geral, considerando as ondas sonoras 
como um caso particular de ondas mecânicas transmitidas através 
de um meio, que pode ser um fluído ou um material sólido ou 
estrutura. Nesta generalização, as fontes deste modelo podem ser 
fontes sonoras e/ou fontes vibratórias, e os diferentes possíveis 
caminhos de transmissão podem ser meios sólidos e/ou fluídos. O 
receptor podem ser seres humanos, onde as ondas mecânicas podem 
ser percebidas pelo corpo e pelas orelhas, porém também podem ser 
objetos, equipamentos ou estruturas sensíveis que precisam de uma 
proteção às vibrações. No presente trabalho o receptor será 
chamado sistema receptor, independentemente se este é um ser 
humano ou um objeto. O benefício de usar este modelo é que 
permite tratar separadamente cada parte de um sistema, facilitando 
a identificação do lugar onde é mais viável tecnicamente aplicar 
uma solução. 
 
Figura 2-1. Modelo fonte-caminho-receptor usado em problemas de ruído e 
vibrações.  
 
Fonte: Adaptado de [15]. 
 
Geralmente, efetuar modificações na fonte é a melhor prática, 
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modificar o caminho de transmissão. Quando nenhuma dessas 
possibilidades é satisfatória uma opção é proteger o sistema 
receptor.  
  
2.1.1. Classificação dos métodos de controle de vibração 
 
Tomando em conta o modelo fonte-caminho-receptor, mostrado 
na Figura 2-1, Harris e Piersol [16] agrupam os métodos de 
controle de vibrações em três grandes categorias:  
 
1. Redução na fonte 
a. Balanceamento de massas em movimento. 
b. Balanceamento de forças magnéticas. 
c. Controle de folgas. 
2. Isolamento 
a. Isolamento da fonte. 
b. Isolamento de equipamento sensível. 
3. Redução da resposta do sistema receptor 
a. Alteração de frequências naturais. 
b. Dissipação de energia. 
c. Neutralizador dinâmico com massa auxiliar. 
 
Os amortecedores de partículas fornecem dissipação de energia 
vibratória quando são submetidos a movimento, portanto, estes 
podem ser classificados como um método de controle de ruído e 
vibrações aplicado para reduzir a vibração na resposta do sistema 
receptor nas suas frequências de ressonâncias.  
As técnicas de controle aplicadas para reduzir as vibrações na 
fonte estão fora do propósito desta tese, por isso não serão 
detalhadas aqui. 
O isolamento de uma fonte ou equipamento sensível pode ser 
realizado com o uso de isoladores de vibração. Na seção 2.2 são 
brevemente apresentados os conceitos básicos sobre isoladores de 
vibração usando um modelo simples massa-mola de 1 GDL com 
amortecimento viscoso.  
Na seção 2.3 são brevemente apresentadas as técnicas de 
controle aplicadas para a redução da vibração na resposta. Com 
maior detalhe são mostrados os métodos de dissipação de energia 
com o uso de materiais viscoelásticos, bastante usados na indústria.  
Também, se a técnica de controle de vibrações usa ou não 
alguma fonte de energia ativada externamente leva a outra forma de 
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classificação. Se uma técnica de controle de vibração não possui 
uma fonte então é chamada controle de vibração passivo (PVC). No 
caso contrário, o controle é chamado controle de vibração ativo 
(AVC). No caso de incluir o ruído no controle então a técnica é 
chamada controle acústico estrutural ativo (ASAC) [17]. Estes 
sistemas ativos de controles consideram sensores e controladores, 
processados em tempo real, para fornecer a força necessária ao 
sistema para cancelar o movimento original, geralmente aplicando 
uma força na direção contrária. Este tipo de controle é eficaz em 
baixas frequências [17]. Os dispositivos passivos de controle de 
vibração são efetivos nas frequências médias e altas. Finalmente, 
tendo em conta o anterior, os amortecedores de partículas são 
classificados como uma forma de controle de vibração passivo. Por 
este motivo, os sistemas de controle ativo de ruído e vibrações não 
serão abordados neste trabalho.  
 
2.2. ISOLADORES DE VIBRAÇÕES 
 
2.2.1. Conceitos Básicos de Isoladores de Vibrações 
 
O isolamento é a redução da capacidade de transmitir uma 
vibração de uma estrutura para outra. Em uma vibração forçada em 
estado estacionário, o isolamento é expresso quantitativamente 
como o complemento da transmissibilidade. A transmissibilidade é 
a medida da redução da força ou do movimento transmitido 
proporcionado por um isolador. Se a fonte de vibração é um 
movimento oscilatório da fundação, a transmissibilidade é a razão 
entre amplitude de vibração da massa e a amplitude de vibração da 
fundação. Se a fonte de vibração é uma força oscilatória originada 
na massa, a transmissibilidade é a razão entre a amplitude da força 
transmitida e amplitude da força de excitação [18].  
Um isolador de vibrações pode ser modelado por um sistema de 
1 GDL com amortecimento viscoso, tal como mostrado na Figura 
2-2, considerando uma força aplicada na fundação (não na massa 







12  Técnicas de Controle de Ruído e Vibrações 
Figura 2-2. Sistema de 1 GDL com amortecimento viscoso excitado com 
vibração forçada na fundação. 
 
 
Fonte: Adaptado de [19]. 
 
No modelo de 1 GDL o amortecimento viscoso é considerado 
como uma aproximação do amortecimento estrutural de um 
material viscoelástico usado em um isolador real. Porém, este 
modelo proporciona uma boa aproximação para o entendimento dos 
conceitos básicos sobre o isolamento de vibrações. A equação 
diferencial do movimento para este sistema elástico é dada por 
[19]: 
  ( ) 0Mx C x u k x u     . (2.1) 
Considerando uma excitação harmônica dada por u =  u0 senωt, a 
solução para o deslocamento x da massa M é dado por: 
 0 sinx Tu t   , (2.2) 
onde T é a transmissibilidade dada por: 
 



















   , (2.4) 
e ζ é razão de amortecimento do SDOF dado por ζ = C/C0 onde C0 
é o coeficiente de amortecimento crítico dado por C0 = 2Mωn. A 
frequência natural angular amortecida do sistema ωd  é dada por:  
CAPÍTULO 2  13 
 21d n     (2.5) 
O movimento da fundação e da massa M pode ser expresso 
ambos como deslocamentos, velocidades ou acelerações, e em cada 
caso é obtida a mesma expressão T da equação (2.3). 
 
Figura 2-3. Curva de transmissibilidade teórica de um sistema de 1 GDL com 




Fonte: Elaborado pelo autor.  
 
A curva de transmissibilidade de um sistema massa-mola com 
amortecimento viscoso com ζ = 0.01 e fn = 10 Hz é mostrada na 
Figura 2-3. Nas frequências muito baixas o sistema se comporta 
como uma conexão rígida e não altera a resposta na massa. Quando 
a frequência é incrementada, uma área de amplificação e de 
isolamento é observada. A área de amplificação é produzida pela 
frequência natural do sistema, onde a transmissibilidade é máxima. 
Acima desta frequência a transmissibilidade apresenta uma curva 
decrescente na frequência. A partir da frequência onde a amplitude 
de vibração da fundação é a mesma que da massa (T= 0 dB) começa 
a área de isolamento do sistema de 1 GDL. Esta frequência inicial 
de isolamento é dada por 2inicial nf f . 
A Figura 2-4 mostra a curva de transmissibilidade do sistema de 
1 GLD variando a razão de amortecimento ζ e mantendo constante 
a frequência natural fn = 10 Hz. É observado que a frequência 
Área de isolamento 
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inicial de isolamento é um ponto de cruzamento para todas as 
curvas. A quantidade de isolamento depende fortemente da 
quantidade de amortecimento do isolador. Quando o amortecimento 
é acrescentado a área de amplificação é reduzida; porém, a área de 
isolamento também é reduzida nas frequências acima do ponto de 
cruzamento. 
 
Figura 2-4. Curva de transmissibilidade teórica de um sistema de 1 GLD com 
amortecimento viscoso usando a equação (2.3) variando a razão de 




Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Finalmente, pode-se concluir que a transmissibilidade de um 
sistema de 1 GLD com amortecimento viscoso, como mostrado na 
Figura 2-2, depende apenas da sua frequência natural fn e da sua 
razão de amortecimento ζ, ou outra forma de representação da 
quantidade de amortecimento. A frequência inicial de isolamento 
depende apenas da frequência natural do sistema de 1 GLD. A partir 
dessa frequência o isolamento é incrementado. Outra conclusão 
importante á que quanto menor é a frequência natural, maior é a 
área de isolamento obtida. Porém, deve ser considerado que existe 
uma área de amplificação. No caso do controle de ruído, uma 
frequência inferior a 20 Hz é ideal devido ao fato que esta 
frequência é o limite inferior de audibilidade do ouvido humano. 
Para a análise de vibração transmitida via estrutural, o problema é 
mais complexo e depende de cada situação para encontrar uma 
frequência natural e amortecimento ótimo. 
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O modelo de 1 GLD da Figura 2-2 é uma boa aproximação de 
um isolador e permite obter importantes conclusões para projetar o 
seu uso em problemas reais. Porém, neste modelo é considerado 
apenas 1 GDL e, portanto, uma frequência natural. Um isolador real 
possui vários graus de liberdade e uma grande quantidade de modos 
de vibração, teoricamente infinitos. O efeito desses modos reduz a 
atenuação em bandas estreitas centradas nas correspondentes 
frequências naturais. Este efeito deve ser levado em consideração 
no momento de projetar um isolador. É conveniente evitar que a 
estrutura que será isolada possua frequências naturais coincidentes 
com as do isolador. Nestas frequências a transmissibilidade será 
amplificada. Neste caso pode ser aplicada alguma outra técnica de 
controle de vibração como alterar as frequências naturais ou 
adicionar o amortecimento da estrutura isolada.  
 
2.3. REDUÇÃO DA RESPOSTA VIBRATÓRIA 
 
Se a frequência natural da estrutura de um equipamento coincide 
com a frequência de vibração da fonte, o resultado pode ser uma 
vibração sem controle do sistema completo em ressonância. Em tais 
circunstâncias, se a frequência de excitação é constante, por  
exemplo, a frequência de uma máquina rotativa, às vezes é possível 
mitigar a vibração alterando a frequência natural de tal estrutura 
mudando a sua rigidez ou a sua massa. Outra forma de atenuação da 
resposta neste caso é adicionar sistemas de 1 GLD com massas e 
molas auxiliares na estrutura, cuja frequências naturais coincidam 
com as de excitação. Estes sistemas são usualmente chamados 
neutralizadores dinâmicos. Quando os sistemas estão 
apropriadamente sintonizados as massas vibram e reduzem a 
vibração do sistema primário ao que foi anexado.  
Porém, se a frequência de excitação da fonte não é constante ou 
possui um número grande de frequências, o controle de ruído e 
vibrações não é eficiente alterando a frequência natural da estrutura 
de um equipamento ou adicionando massas auxiliares sintonizadas. 
A solução restante para reduzir a resposta na estrutura é a 
dissipação de energia para eliminar as amplitudes das suas formas 
modais [16].  
 
2.3.1. Dissipação de Energia Vibratória 
 
Uma estrutura vibrante em algum instante contém uma parte de 
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energia cinética e outra parte de energia de deformação ou 
potencial; a energia cinética armazenada é associada com a massa e 
a energia de deformação é associada com a rigidez. Além disso, 
uma estrutura real quando deformada também dissipa uma parte da 
energia. Esta dissipação de energia chamada amortecimento é uma 
conversão de energia mecânica em energia térmica [20].  
Porém, metais e ligas em geral possuem um amortecimento 
interno bastante baixo. Assim, existe a necessidade de adicionar 
amortecimento às estruturas quando o seu amortecimento próprio 
não é suficiente para controlar e reduzir as vibrações na resposta do 
sistema. Esta adição de amortecimento pode ser por mecanismos 
externos à estrutura ou pelo uso de materiais viscoelásticos em 
diferentes tipos de configurações multicamadas. 
Entre os mecanismos externos que podem adicionar 
amortecimento a uma estrutura está: o amortecimento por radiação 
acústica; o amortecimento viscoso produzido com a interação com 
um fluído; o amortecimento por atrito; e o amortecimento por 
impactos inelásticos entre elementos externos e a estrutura. Estes 
dois últimos mecanismos de dissipação são os que estão presentes 
nos amortecedores de partículas que são apresentados em detalhe 
no Capítulo 3. 
Materiais viscoelásticos são aqueles que apresentam 
características viscosas e elásticas quando são submetidas à  
deformação. Estes materiais são bastante usados no controle de 
vibrações pela sua grande capacidade de adicionar amortecimento a 
uma estrutura. Segundo Jones [21], a maioria dos materiais 
polímeros isotrópicos homogêneos apresentam comportamento de 
amortecimento dependente fortemente da temperatura e da 
frequência, mas são lineares em relação à amplitude de vibração 
dentro de certos limites. Um polímero é um composto cujas 
moléculas são unidas entre si em grandes cadeias repetitivas 
entrelaçadas. Um material viscoelástico dissipa energia ao 
transformar energia de deformação em energia térmica quando 
submetido a tensões cíclicas através do movimento e ruptura das 
ligações das suas grandes cadeias moleculares [22]. Do ponto de 
vista macroscópico, esses materiais experimentam, 
simultaneamente, deformações elásticas e viscosas. Isto significa 
que parte da energia armazenada retorna após a remoção de uma 
carga, e o restante é dissipado pelo material na forma de calor.  A 
rigidez e o amortecimento destes materiais apresentam uma forte 
dependência da temperatura e da frequência.  
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Para adicionar amortecimento, os materiais viscoelásticos são 
aderidos à estrutura original com algum tipo de adesivo e 
geralmente em forma de camadas. Existem várias configurações de 
camadas de materiais viscoelásticos junto com outros materiais. 
Estas configurações são chamadas de tratamentos multicamadas.  
 
2.3.1.1. Tipos de Tratamentos de Amortecimento com Material Visco-
elástico 
 
Os mecanismos de amortecimento dos tratamentos com material 
viscoelástico são produzidos basicamente por extensão e por 
cisalhamento desse material.  
Vários enfoques têm sido usados para descrever o 
comportamento de diferentes tipos de tratamentos de 
amortecimento em superfícies.  O mais usado e conhecido é o 
desenvolvido por Ross, Ungar e Kerwin, em 1959, conhecido 
também como análise RKU, que foi desenvolvido para um sistema 
de três camadas considerando tanto o amortecimento por extensão e 
por cisalhamento [22]. Assim, com as equações RKU é possível 
predizer o amortecimento estrutural realizado por esse sistema 
multicamadas. Isto foi um grande aporte considerando que não tem 
sido possível predizer a quantidade de amortecimento para outros 
mecanismos com a exceção do amortecimento por radiação sonora. 
O conhecimento da quantidade de amortecimento de outros 
mecanismos tem sido feito através de ensaios.  
 
2.3.1.1.1. Tratamento de Amortecimento por Extensão 
 
Um tratamento de amortecimento por extensão, também 
chamado tratamento de camada de amortecimento livre, consiste 
em aderir uma camada de material viscoelástico à estrutura, como 
mostrado na Figura 2-5. O principal mecanismo de dissipação de 
energia são os esforços e tensões normais na camada do material 
viscoelástico. Para a análise é assumido geralmente que as linhas 
normais ao plano neutro não deformado da estrutura permanecem 
retas e normais ao plano neutro deformado. 
 Nesta configuração, o fator de perda por amortecimento, ou 
simplesmente fator de perda como será chamado a partir daqui, ao 
contrário do mecanismo de amortecimento por cisalhamento, não 
depende do número de onda. De fato, ele é apenas função das 
propriedades do metal e do material viscoelástico, tais como o fator 
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de perda, módulo de elasticidade e densidade; e de parâmetros 
geométricos, como a razão entre as espessuras.  
 




Fonte: Adaptado de [3]. 
 
2.3.1.1.2. Tratamento de Amortecimento por Cisalhamento 
 
O tratamento de amortecimento por cisalhamento é similar 
àquela de configuração de amortecimento por extensão com a 
camada de material viscoelástico contraído por uma camada rígida 
geralmente de metal. Este tipo de amortecimento é conhecido por 
constrained layer damping.  
O amortecimento por cisalhamento é um mecanismo de 
dissipação que acontece quando a camada de material viscoelástico 
é colocada entre duas camadas metálicas, como mostrado na Figura 
2-6. Quando a estrutura é submetida a deformações oscilatórias, a 
camada metálica e a superfície da estrutura produzem um 
cisalhamento da camada viscoelástica interior. 
No estudo feito por Kerwin, Ross e Ungar, [22] os autores 
concluíram que nas configurações multicamadas do tipo 
“sanduíche” o mecanismo de amortecimento mais importante é o 
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Fonte: Adaptado de [3]. 
 
2.3.1.2. Amortecedores de Partículas 
 
Como explicado na seção 2.3.1.1, os tratamentos de 
amortecimento tradicionais usam materiais viscoelásticos para 
converter energia de deformação em energia térmica através de 
movimentos relativos internos entre as suas moléculas. Estes 
materiais têm sido utilizados satisfatoriamente em problemas de 
controle de ruído e vibrações. Porém, a sensibilidade à temperatura 
dos processos de amortecimento de polímeros é a sua principal 
desvantagem [2]. Outra desvantagem é que as suas propriedades 
são fortemente dependentes da frequência e da deformação.  
Como alternativa, o uso de amortecedores de partículas pode ser 
uma interessante solução. Os amortecedores de partículas consistem 
basicamente de um recipiente rígido que contêm uma grande 
quantidade de partículas elásticas ou viscoelásticas, como mostrado 
na Figura 2-7. Este tipo de amortecedores adiciona considerável 
amortecimento em uma estrutura direcionando a vibração através 
de uma conexão rígida a um conjunto de partículas. O seu 
mecanismo de dissipação de energia vibratória são o atrito e as 
coalizões inelásticas entre as partículas e entre as partículas e as 
paredes do recipiente. Quando o recipiente do amortecedor de 
partículas é submetido a acelerações perto de 1 g, as partículas 
atingem a força necessária para vencer a força de gravidade e pular. 
Nesta situação, é dito que o sistema experimenta um estado de 
fluidização onde as partículas se movem individualmente como 
partículas de um fluído [6]. Um aspecto particular de um 
amortecedor de partículas é que parte do elevado amortecimento é 
produzido absorvendo energia cinética através da troca de 
quantidade de movimento pelas coalizões entre a estrutura e as 
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partículas. Isto é oposto aos métodos tradicionais de amortecimento 
onde é a energia de deformação armazenada que é convertida em 
calor [23]. No estado de fluidização, a absorção de energia cinética 
chega a ser importante ainda com partículas com baixa perda 
interna, como esferas de aço para rolamentos [24]. Uma vantagem 
desta emergente tecnologia em comparação aos amortecedores com 
meios viscosos e materiais viscoelásticos, amplamente usados em 
aplicações particulares, é que podem ser aplicados em situações 
com temperaturas extremas ou quando é requerida uma baixa 
manutenção [25]. Este tipo de amortecedores é explicado em 
detalhe no Capítulo 3.  
 




Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
2.4. DISCUSSÃO E RESUMO 
 
O modelo fonte-caminho-receptor é uma forma efetiva para 
encarar um problema de ruído e vibrações. As técnicas de controle 
de ruído e vibrações podem ser convenientemente classificadas 
segundo o lugar de aplicação deste modelo. Neste sentido, a 
redução da vibração na fonte é uma problemática ampla que escapa 
ao tema central desta pesquisa, por isso não será tratada aqui.  
O caminho de transmissão pode ser tratado com isoladores, 
sendo a primeira frequência natural do isolador a mais importante 
que define a região de amplificação e de isolamento. Deve-se ter 
cuidado com as frequências dos modos de ordem superior do 
isolador porque podem coincidir com as da estrutura tratada e 
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amplificar a transmissibilidade. Neste caso é conveniente usar os 
isoladores junto com alguma técnica passiva ou ativa de redução da 
resposta vibratória. 
A redução na resposta de uma estrutura pode ser tratada 
alterando as suas frequências naturais, dissipando energia com a 
adição de amortecimento ou usando algum neutralizador dinâmico 
sintonizado com uma ou algumas frequências naturais de interesse.  
Também podem ser usadas técnicas de controle de vibração ativo, 
como explicado na Seção 2.1.1. A alteração de frequências naturais 
e massas auxiliares sintonizadas são úteis para casos particulares de 
excitação, porém, nem sempre é possível modificar a massa e 
rigidez da estrutura. Além disso, se a excitação da fonte não possui 
uma frequência constante de excitação ou possui muitos tons puros, 
estes métodos não são satisfatórios.  
A adição de amortecimento com materiais viscoelásticos em 
uma estrutura tem sido bastante usada como ferramenta de controle 
de ruído e vibrações.  Os principais mecanismos de dissipação são 
por extensão, realizados por uma camada de material viscoelástico 
livre, e por cisalhamento, realizado por uma camada de material 
viscoelástico contraído por uma camada rígida geralmente metálica. 
Porém, a principal desvantagem dos materiais viscoelásticos é a 
sensibilidade à temperatura dos processos de amortecimento. Além 
disso, o amortecimento obtido também é fortemente dependente da 
frequência e da deformação.  
Como alternativa, o uso de amortecedores de partículas pode ser 
uma interessante solução e é o motivo de investigação da presente 
pesquisa. A principal vantagem deste tipo de amortecedor é a sua 
fácil fabricação, fácil manutenção, e o fato de que seu 
amortecimento não depende significativamente da temperatura nem 
da deformação da estrutura.  
Já que os amortecedores de partículas fornecem dissipação de 
energia vibratória, quando são submetidos a movimento, eles são 
classificados como uma técnica de controle de ruído e vibrações 
aplicado para reduzir a vibração na resposta do sistema receptor nas 
suas frequências de ressonâncias.  
Este sistema de amortecimento é uma área aberta de 
investigação e muitos assuntos de pesquisa devem ser 
desenvolvidos ainda para ter um controle eficiente em aplicações 
reais. Neste trabalho foram estudadas experimentalmente as 
características de dissipação de energia vibratória de amortecedores 
de partículas de elastômero. O motivo de usar partículas de 
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elastômero é que elas não produzem ruído significativo quando 
chocam entre elas ou contra as paredes do recipiente.  
CAPÍTULO 3        23 
3. CAPÍTULO3: REVISÃO BIBLIOGRÁFICA SOBRE 




No presente capítulo é mostrada uma revisão bibliográfica sobre 
os amortecedores de partículas com o objetivo de conhecer o estado 
da arte do desenvolvimento deste tipo de dispositivos. Isto inclui 
conhecer os principais trabalhos teóricos e experimentais realizados 
desde o início até a atualidade, os principais modelos do 
comportamento dinâmico, tanto determinísticos como numéricos, e 
seus parâmetros associados. 
A revisão bibliográfica foi dividida em duas seções, uma 
dedicada aos amortecedores de impacto e a outra aos amortecedores 
de partículas. Em ambos os casos foi feita uma revisão cronológica 
dos principais trabalhos encontrados e ao final são referenciadas 
algumas aplicações tecnológicas reais. Finalmente, são 
apresentadas as conclusões que serviram de base para estabelecer 
os aspectos já publicados, determinar as possíveis contribuições do 
presente trabalho, e conhecer os possíveis caminhos de pesquisa 
sobre amortecedores de partículas de elastômero. 
 
3.2. AMORTECEDORES DE IMPACTO 
 
Segundo Masri [26], o primeiro artigo sobre um amortecedor de 
impacto foi publicado por Paget [27] no ano 1930. Masri também 
aponta que durante os anos seguintes, vários pesquisadores 
estudaram esse tipo de amortecedor tanto analiticamente como 
experimentalmente. 
No ano 1945 Lieber e Jensen [28] publicaram um artigo sobre 
amortecedores de impacto aplicados para controlar vibrações e 
problemas de fatiga de aeronaves. Neste trabalho foram 
considerados dois impactos por ciclo, um por cada extremo do 
recipiente fechado. Foi encontrado que o máximo amortecimento é 
conseguido quando a fase do movimento da massa auxiliar e da 
estrutura primária é de 180 graus, isto é, na ressonância. 
No ano 1956 Grubin [29] derivou duas soluções do movimento 
de um amortecedor de impacto. A primeira descreveu 
completamente o movimento da massa auxiliar e da massa primária 
e foi resolvida numericamente depois do primeiro impacto. A 
segunda solução assumiu um movimento em estado estacionário. 
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Quando o número de colisões é suficientemente alto as duas 
soluções são similares. Neste trabalho também foi encontrado que o 
amortecedor de impacto é mais efetivo em ressonância. Nesta 
condição, incrementando o coeficiente de restituição o amortecedor 
é mais eficiente. No mesmo ano, Arnold [30] substitui a força de 
impacto por séries de Fourier e considerou o sistema primário como 
sem amortecimento. Arnold também apresentou em 1945 os 
resultados de um estudo teórico e experimental do amortecedor  de 
impacto com movimento horizontal [31]. Porém, existiram grandes 
diferenças entre seus dados teóricos e experimentais.  
Nos trabalhos citados de Paget, de Lieber e Jensen, de Grubin e 
de Arnold, foi assumido o movimento em estado estacionário com 
dois impactos simétricos por ciclo. Esta suposição não é correta 
porque os dois impactos por ciclo não acontecem necessariamente 
no mesmo intervalo de tempo. Assim, Sadek, baseado nos 
resultados de Arnold, realizou um estudo teórico e experimental do 
amortecedor horizontal [32] e obteve uma solução para o 
movimento em estado estacionário do amortecedor de impacto onde 
os dois impactos por ciclo não necessariamente acontecem em 
iguais intervalos de tempo. 
Bapat e Sankar [10] usaram um amortecedor de impacto 
montado sobre uma viga e estudaram a resposta livre do sistema. 
Os ensaios mostraram uma queda inicial linear da amplitude de 
deslocamento seguido de uma queda exponencial. A queda linear 
esteve relacionada com o amortecimento adicionado pelo 
amortecedor de impacto; e a queda exponencial com o 
amortecimento próprio da viga. Foi concluído, por eles, que o 
amortecedor funciona acima de certo nível de aceleração. Neste 
estudo também foi descoberto um parâmetro importante do 
funcionamento deste tipo de amortecedores: o espaço livre entre a 
massa auxiliar e o extremo oposto do recipiente. O tamanho ótimo 
do espaço livre é uma função da amplitude da vibração e da 
frequência de excitação. 
Holmes [33] realizou um estudo sobre a dinâmica dos 
amortecedores de impacto. As trajetórias da massa auxiliar e do 
recipiente podem representar múltiplas soluções estáveis e de ponto 
fixo, órbitas periódicas e bifurcações locais.  Assim, o sistema pode 
ter um comportamento regular ou caótico dependendo dos seus 
parâmetros. Estes parâmetros podem ser as propriedades do 
material,  a geometria da massa auxiliar, o coeficiente de restituição 
da massa auxiliar e das paredes do recipiente, a amplitude e 
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frequência de excitação, e a forma e dimensões do recipiente.  
Shaw e Holmes [34] fizeram uma análise teórica da dinâmica 
interna de um sistema de 1 GLD não linear. O modelo considerou 
um oscilador não linear excitado por uma força harmônica 
horizontal, considerando dois impactos simétricos por períodos de 
excitação. A análise permitiu achar a existência de soluções com 
dependência sensível às condições iniciais (soluções caóticas). 
Estes resultados são válidos para excitação horizontal. No caso de 
excitação vertical, atua a força de gravidade e a suposição de dois 
impactos por ciclo com tempos iguais não é sempre válida.  
Tufillaro et al. [35] usaram o modelo bouncing ball model, que 
consiste de uma bola excitada por uma força harmônica vertical, 
que bate verticalmente sobre uma massa infinita. A análise mostrou 
que quando a vibração é incrementada gradualmente, a bola 
apresenta uma tendência ao caos. As bifurcações preditas no 
modelo teórico foram confirmadas com experimentos. Este aqui é 
um ponto inicial para estudar a dinâmica complexa do amortecedor 
de impacto, mesmo que o modelo não considere um teto de um 
recipiente.  
Em 2005, Duncan et al. [11] apresentaram resultados de 
simulações numéricas sobre o desempenho dos amortecedores de 
impacto com movimento vertical em uma ampla faixa de 
frequências e amplitudes de excitação. Eles também variam a 
relação entre a massa auxiliar e a massa primária, o espaço livre, o 
coeficiente de restituição, e o amortecimento próprio da estrutura 
do sistema primário. Eles encontraram que para uma amplitude de 
excitação muito baixa ou muita alta, o efeito obtido é similar àquele 
se a massa auxiliar fosse aderida rigidamente ao recipiente. Por 
outro lado, o máximo amortecimento do sistema é obtido quando a 
massa auxiliar bate no teto do recipiente com uma frequência igual 
à da ressonância do sistema primário. Neste trabalho foi mostrado 
que, nas frequências perto da ressonância, a gravidade deixa de ter 
um papel importante no amortecimento dos impactos.  
Quanto à aplicação dos amortecedores de impacto em problemas 
tecnológicos podemos encontrar alguns trabalhos na literatura. Por 
exemplo, Skipor e Bain [36] usaram um amortecedor de impacto 
em uma máquina de impressão para ultrapassar o limite tradicional 
da velocidade de funcionamento de uma prensa deste tipo. Olȩdzki 
et al. [37] estudaram aplicações de amortecedores de impacto para 
tubos de uma estrutura de um carrinho motorizado de uma asa-
delta. Ema e Marui [38] utilizaram os amortecedores de impacto 
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para ferramentas de perfuração. Duffy et al. [39] usaram um 
amortecedor de impacto para reduzir as vibrações e assim controlar 
os problemas de fatiga em turbomáquinas rotativas. Nestas 
aplicações foram conseguidos resultados satisfatórios de aplicação 
dos amortecedores de impacto.  
Como conclusão, podemos dizer que os amortecedores de 
impacto são eficientes para adicionar amortecimento e controlar a 
vibração em estruturas quando os parâmetros são ajustados 
adequadamente para uma amplitude e frequência do problema. 
Porém, o desempenho deste tipo de amortecedor é extremadamente 
sensível a estes parâmetros. Qualquer mudança das condições de 
funcionamento pode fazer com que o amortecedor não trabalhe 
corretamente e não seja eficiente para aplicações onde o sistema é 
excitado com uma banda larga de frequências ou onde as condições 
operativas tenham variação no tempo. Outros problemas associados 
a este tipo de amortecedores é o alto nível de ruído produzido pelo 
choque entre a massa primária e as paredes do recipiente, e o 
desgaste das superfícies de contato, que podem fazer diminuir a 
eficiência do amortecedor [12]. Sato et al. [40] mostraram que estes 
problemas podem ser solucionados usando material granulado em 
vez de uma única massa auxiliar.  
 
3.3. AMORTECEDORES DE PARTÍCULAS 
 
Amortecedores de impacto com material granulado são 
usualmente chamados como amortecedores granulares ou 
amortecedores de partículas.  
Araki et al [8], em 1985, estudaram o comportamento de 
amortecedores de partículas em um sistema de 1 GLD, tanto 
vertical como horizontal. Foi estudado o amortecimento em função 
do espaço livre e da massa do conjunto de partículas. Foram feitas 
análises numéricas considerando o conjunto de partículas como 
uma única massa auxiliar impactando plasticamente. Os valores 
preditos concordaram com os resultados experimentais. Concluiu-se 
que o amortecimento do sistema vertical aumenta com um 
incremento da razão de massa das partículas e do sistema primário. 
O amortecimento do sistema horizontal é incrementado com a 
adição da razão de massa e também com um incremento da 
aceleração do sistema.  
Papalou e Masri [41], em 1996, estudaram o amortecimento 
granular em um sistema de 1 GLD horizontal excitado com um 
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sinal de ruído randômico. Eles pesquisaram o amortecimento do 
sistema em função da razão de massa, do tamanho das partículas e 
das dimensões do recipiente. Os autores montaram um sistema onde 
as dimensões do recipiente puderam ser ajustadas. Quando a razão 
de massas entre as partículas e o sistema primário é grande, então 
as dimensões do recipiente começaram a ser notórias. Se o nível de 
aceleração de excitação fosse baixo, então uma razão de massa 
baixa atinge maior atenuação das vibrações. Posteriormente em 
1998, Papalou e Masri [9] estudaram o comportamento do 
amortecedor de partículas em um sistema de 1 GLD com excitação 
harmônica, eles mostraram que os amortecedores de partículas 
podem ser bastante eficientes na atenuação de vibrações até com 
uma razão de massa baixa. Foi encontrado também que a influência 
do espaço livre é menor quando as partículas do amortecedor são 
menores. Porém, a eficiência do amortecedor é menor quando 
menores são as partículas.  
Friend e Kinra [42] analisaram a vibração livre de uma viga com 
um deslocamento inicial determinado. Eles usaram dados 
experimentais para encontrar um coeficiente de restituição efetivo 
da colisão do conjunto de partículas nas paredes do recipiente. O 
objetivo foi predizer o comportamento da viga com algumas 
condições iniciais. 
Cempel e Lotz [43] fizeram um estudo experimental com oito 
tipos diferentes de amortecedores de partículas. Eles incluíram 
partículas livres no recipiente, partículas contidas dentro de sacolas 
de plástico, caixas de metal e caixas de plástico inseridas no 
interior do espaço do recipiente principal do amortecedor. Eles 
descobriram que o amortecimento é eficiente quando as partículas 
são colocadas em uma sacola de plástico rígido inserida no 
recipiente do amortecedor. Isto gera um coeficiente de restituição 
efetivo perto de zero. Uma vantagem desse sistema é que gera 
pouco ruído quando é excitado e é insensível ao tamanho do espaço 
livre. O maior fator de perda foi encontrado com o amortecedor 
com partículas dentro de uma caixa de metal inserida no recipiente. 
Porém, foi gerado um ruído elevado e o sistema foi muito sensível 
do espaço livre. 
Salueña et al. [44] usaram simulações numéricas para pesquisar 
as propriedades dissipativas dos materiais granulares submetidos a 
vibrações verticais. Eles encontraram que quando o amortecedor é 
composto por um número de partículas elevado, aparecem três 
estados das partículas: sólido, fluído, e gasoso. O estado sólido é 
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produzido quando as partículas são deslocadas em conjunto e o 
movimento entre elas é baixo. Nesse estado, o amortecimento no 
material granular chega ao seu valor máximo. O estado de fluído é 
caracterizado por padrões de convecção granular. O estado gasoso 
acontece quando as partículas adotam um movimento caótico e não 
correlacionado das partículas. 
Chen et al. [45] usaram o método de elementos discretos para 
modelar o comportamento das partículas e do recipiente. Foi 
encontrado que com partículas bem menores a maior parte da 
energia é dissipada por atrito, porém, enquanto aumenta o tamanho 
das partículas a energia começa a ser dissipada principalmente 
através das colisões inelásticas.  
Saeki [46] também usou o método de elementos discretos para 
estudar o comportamento de um amortecedor de partículas em um 
sistema de 1 GLD horizontal com excitação harmônica. O modelo 
foi validado experimentalmente. Foi mostrado que o amortecimento 
adicionado pelo amortecedor de partículas no sistema depende de 
variáveis tais como: a relação de massa, o tamanho das partículas e 
as dimensões do recipiente. Saeki depois estende seus trabalhos 
para um sistema de 1 GLD com vários amortecedores de partículas 
conectados em paralelo [47]. 
Fang e Tang [5] desenvolveram um modelo analítico com base 
na teoria de fluxo multifásico, para a descrição dos efeitos de 
colisões e atritos dinâmicos entre as partículas e entre as partículas  
e as paredes do recipiente. Eles demonstraram que este modelo 
pode caracterizar o efeito de amortecimento de forma eficiente 
sobre uma grande quantidade de parâmetros. Foram também 
realizados estudos numéricos utilizando o método de elementos 
discretos para analisar os mecanismos de dissipação envolvidos. 
Foi mostrado que o amortecimento granular pode conseguir uma 
importante atenuação das vibrações, e a análise dos parâmetros 
podem ser grandemente simplificados usando o modelo analítico 
proposto. 
Liu et al. [5] estudaram o comportamento de amortecedores de 
partículas com um recipiente cilíndrico em um sistema de 1 GLD 
com movimento horizontal. Neste estudo foram obtidas curvas 
experimentais de inertância excitando o sistema com ruído branco 
centrado na frequência natural do sistema de 1 GLD. Foram 
comparadas várias curvas obtidas com diferentes níveis de 
aceleração do amortecedor. Foi encontrado que o amortecimento 
depende grandemente do nível de aceleração experimentado pelo 
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recipiente, existindo um amortecimento máximo para certo nível de 
aceleração. As curvas apresentaram uma forma irregular, produto, 
segundo os autores, de um processo de cola e deslizamento (stick-
slip) das partículas. Isto dá conta de que a energia é dissipada pelo 
atrito entre as partículas e entre as partículas e as paredes do 
recipiente. Neste trabalho foi apresentado um modelo de 
amortecimento viscoso para modelar o sistema de 1 GLD e 
caracterizar o comportamento não linear dos amortecedores de 
partículas.  
Yang et al. [13] pesquisaram experimentalmente o fator de perda 
em função da frequência e amplitude de excitação, o espaço livre, o 
tamanho das partículas e a relação de massas. Nos ensaios para 
determinar o fator de perda foi usado o método da potência de 
entrada. Foram obtidas curvas para projetar amortecedores. 
Marhadi e Kinra [49] fizeram um estudo experimental onde 
mostraram que quando as partículas são grãos, o amortecimento 
não depende do tipo de material, porém, no caso quando as 
partículas são pó, dependem do tipo de material. Eles estabelecem 
que um modelo de um amortecedor de partículas deve considerar 
independentemente o número de grãos e o seu tamanho.  
Em 2009, Bai et al. [50] fizeram simulações numéricas usando o 
método de elementos discretos de dois tipos de amortecedores de 
partículas, um formado de uma caixa fechada contendo partículas 
no seu interior e outro onde a vibração é dirigida a um pistão em 
contato direto com as partículas. No caso do amortecedor tipo 
pistão foi mostrado que a energia é dissipada principalmente no 
momento que o pistão desce entrando no meio das partículas na 
metade do ciclo.  Eles também descobriram que as partículas que 
estão em contato direto com o pistão são responsáveis pela perda de 
energia. No caso do amortecedor de partículas tradicional, usando 
este método de simulação foi confirmado o expressado em muitos 
estudos anteriores: a energia é transferida e dissipada quando as 
partículas chocam entre si e contra as paredes do recipiente. Os 
mesmos autores, e no mesmo ano, publicaram um estudo sobre o 
novo amortecedor tipo pistão proposto usando o modelo criado com 
o método de elementos discretos [51]. Foi analisado o 
comportamento do amortecedor variando as propriedades do 
material das partículas, o tamanho das partículas, a geometria do 
recipiente e o nível de aceleração de excitação. Nesse estudo foi 
mostrado que a eficiência do amortecedor é altamente dependente 
do coeficiente de atrito das partículas e não do coeficiente de 
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restituição. As simulações feitas foram validadas 
experimentalmente. 
Em 2011, Bannerman et al. [14] fizeram um estudo experimental 
do comportamento dos amortecedores de partículas em micro 
gravidade. Foi usado um avião para realizar vôos com trajetória 
parabólica vertical. No descenso do avião foi possível conseguir 
uma condição de gravidade próxima de zero. Foi mostrado que na 
situação de micro gravidade, a dissipação por atrito das partículas 
não é tão importante em comparação quando as partículas estão em 
presença do campo gravitacional. Neste trabalho é apresentada 
também uma equação para conseguir um espaço livre ótimo. 
Lu et al. [52] realizaram simulações de amortecedores de 
partículas com o método de elementos discretos com uma 
quantidade pequena de grãos. Os parâmetros estudados foram o 
número de partículas, a medida e material das partículas, a razão de 
massas, a frequência e amplitude de excitação, o coeficiente de 
restituição, a razão de amortecimento do sistema primário e o 
coeficiente de atrito. Foi mostrado que a aplicação de mais 
partículas com um valor elevado do coeficiente de restituição pode 
resultar em uma maior gama de níveis de resposta aceitável. Para 
uma razão de massas dada, o tipo e tamanho de partícula têm 
efeitos menores sobre o desempenho do sistema primário. 
Aumentando a razão de massa pode aumentar a eficácia do 
amortecedor, mas apenas até certo nível.  O atrito é usualmente não 
útil para amortecedores de partículas com espaço livre elevado, isto 
é, com grande espaço sem partículas do recipiente. Foi também 
mostrado que, usando um amortecedor de partículas projetado 
corretamente, um sistema primário levemente amortecido pode 
conseguir uma redução considerável na sua resposta com uma 
pequena adição de massa. 
As aplicações em problemas reais dos amortecedores de 
partículas são mais amplas ainda do que os amortecedores de 
impacto. 
Panossian [53] fez buracos na entrada de oxigênio líquido no 
motor principal de uma nave espacial. Nessa zona, as altas 
amplitudes de vibração produziam fissuras. Foram feito quatro 
furos de 1 mm e preenchidos parcialmente com partículas de metal 
de diferentes dimensões e materiais. Praticamente não foi 
modificada a estrutura da entrada de oxigênio e foi atingido um 
aumento de 25% do amortecimento. Essa aplicação mostra a grande 
eficácia do amortecedor de partículas em condições complexas de 
CAPÍTULO 3        31 
funcionamento.  
Ehrgott et al. [54] aplicaram o método de elementos finitos para 
quantificar o amortecimento por partículas dissipativas em turbo-
bombas de alta potência para subministrar combustível para os 
motores de foguetes. Foi usado um modelo harmônico de simetria 
axial para estimar o aumento de amortecimento modal que é 
produzido pela adição de partículas da cavidade de uma vedação.  
Uma especial característica de amortecedores de partículas é sua 
capacidade de reduzir ruído. Xu et al. [55] usaram esta técnica para 
reduzir o ruído de uma máquina contadora de notas. Com o 
amortecimento granular conseguiram uma atenuação de 6 dBA e a 
aceitação do produto para funcionar em uma ambiente de escritório. 
Em geral, os amortecedores de partículas têm sido utilizados em 
uma grande variedade de outras aplicações. Estas incluem antenas 
[56], estruturas de sinaleiras (cantilever traffic signal estrutures) 
[57], indústria automotiva [58], dispositivos na indústria do 
petróleo [59], máquinas rotatórias [60, 61] e medicina [62]. 
 
3.4. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES  
 
Depois de estudar uma grande parte dos artigos publicados sobre 
amortecedores de impacto e amortecedores de partículas é possível 
obter algumas conclusões importantes. 
Começando pelos amortecedores de impacto, podemos dizer que 
são eficientes para adicionar amortecimento e controlar as 
vibrações em estruturas. Porém, o desempenho deste tipo de 
amortecedor é extremadamente sensível aos parâmetros que 
definem o seu funcionamento. Não são eficientes para controlar 
estruturas excitadas em uma banda larga de frequências ou onde as 
condições operativas tenham variação no tempo. Sofrem desgaste 
das superfícies de contato, o que pode fazer diminuir a eficiência 
do amortecedor. Mesmo com estes problemas, os estudos do 
comportamento dinâmico destes amortecedores serviram como base 
para o estudo de amortecedores de partículas.  
Os problemas dos amortecedores de impacto podem ser 
solucionados usando material granular em vez de uma única massa 
auxiliar. Este dispositivo é chamado de amortecedor de partículas. 
Assim, sendo os amortecedores de impacto extremadamente 
sensíveis às condições de operação e parâmetros associados, os 
amortecedores de partículas apresentam uma variação relativamente 
menor. 
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O mecanismo de dissipação de energia vibratória de um 
amortecedor de partículas é produzido através de:  
 Atrito entre as partículas. 
 Atrito entre as partículas e as paredes do recipiente.  
 Colisões inelásticas entre as partículas.  
 Colisões inelásticas entre as articulas e as paredes do 
recipiente. 
Porém, destes quatro mecanismos o de maior importância no 
amortecimento de um sistema vai depender de múltiplas variável 
associadas ao próprio amortecedor e ao tipo de excitação. Isso 
ainda é um campo aberto de pesquisa.  
O amortecimento adicionado pelo amortecedor de partículas no 
sistema depende de variáveis tais como: a relação de massa; o 
tamanho das partículas; as dimensões do recipiente; e o espaço 
livre. Também depende grandemente da frequência e aceleração 
experimentada pelo recipiente, existindo um amortecimento 
máximo para certo nível de aceleração. 
O amortecimento adicionado por um amortecedor de partículas 
inserido em um sistema de 1 GLD é maior quando maior é a razão 
de massa entre as partículas e o sistema primário. Isto é, quanto 
maior a quantidade de partículas, maior o amortecimento do 
sistema. Além disso, quando a razão de massas entre as partículas e 
o sistema primário é grande, então as dimensões do recipiente 
começam a ser notórias. Porém, os amortecedores de partículas 
podem ser bastante eficientes na atenuação de vibrações até com 
uma razão de massa pequena. Quando o amortecedor é composto 
por um número de partículas elevado, aparecem três estados das 
partículas: sólido, fluído, e gasoso. O estado sólido é produzido 
quando as partículas são deslocadas em conjunto e o movimento 
entre elas é baixo. Nesse estado, o amortecimento granular chega 
ao seu valor máximo. 
Os amortecedores de partículas submetidos à excitações 
harmônicas conseguem um maior desempenho para um 
determinado espaço entre o conjunto de partículas e o teto do 
recipiente, chamado espaço livre ótimo. O recipiente ótimo depende 
do número de partículas o do tamanho delas. Também, o 
mecanismo de maior dissipação, seja atrito ou colisões inelásticas, 
depende do tamanho e número de partículas do amortecedor. O 
ponto de maior amortecimento é atingido quando as partículas 
chocam com uma fase de 180 graus com as paredes do recipiente. 
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Neste caso as velocidades relativas entre as partículas e o recipiente 
se maximizam e acontecem dois impactos por período de excitação.  
No amortecedor de partículas com partículas bem pequenas a 
maior parte da energia é dissipada pelo atrito, porém, quando 
aumenta o tamanho das partículas, a energia é dissipada, 
principalmente, através das colisões inelásticas. Quando as 
partículas são grãos o amortecimento não depende do tipo de 
material, porém, no caso quando as partículas são pó, dependem do 
tipo de material. 
Grandes descobertas foram feitas destes amortecedores 
altamente não lineares e dependentes de múltiplas variáveis.  
Porém, existe uma falta um maior entendimento sobre o 
comportamento das partículas em diferentes condições. Isso tem 
dificultado muito as tentativas de modelar o amortecimento destes 
dispositivos. Além disso, grande parte da modelagem numérica 
existente na literatura nunca foi verificada experimentalmente. 
Embora exista esta falta de conhecimento, os amortecedores de 
partículas têm sido usados com sucesso para uma ampla variedade 
de aplicações. Isso mostra que os amortecedores de partículas são 
eficazes mesmo ainda não sendo aplicados, provavelmente, com a 
maior eficiência possível. A afirmação anterior estimula a continuar 
pesquisando nesta matéria para obter um conhecimento suficiente 
para entender completamente o fenômeno. 
O método de elementos discretos tem sido usado com bastante 
sucesso para modelar sistemas com amortecedores de partículas e 




34  Revisão Bibliográfica Sobre Amortecedores de Partículas 
CAPÍTULO 4  35 
4. CAPÍTULO 4: ESTUDO EXPERIMENTAL DE UM 




No presente capítulo são mostrado os resultados de ensaios de 
um amortecedor EPD inserido num sistema mecânico de 1 GDL 
formado por uma viga de Oberst com um extremo engastado e o 
outro livre. Inicialmente, foi estudado este sistema viga-EPD com 
uma frequência natural relativamente baixa em torno de 25 Hz. Os 
resultados mostraram uma ressonância do EPD em 65 Hz. Isto 
motivou a sintonizar o sistema de 1 GDL com a frequência do EPD. 
Assim, foi aumentada a frequência do sistema viga-EPD 
diminuindo o comprimento da viga de Oberst de tal forma que a 
primeira frequência natural do sistema sem partículas coincidisse 
com a primeira frequência natural do amortecedor EPD, isto é, 65 
Hz. No final do capítulo é apresentada uma discussão e conclusões 
a respeito. 
 
4.2. METODOLOGIA DAS MEDIÇÕES 
 
Com o objetivo de montar um sistema de 1 GDL foi usada uma 
viga de Oberst em direção horizontal. As suas dimensões aparecem 
na Figura 4-1. Para engastar a viga foi usada uma peça de um 
aparelho de medição do módulo complexo de materiais ou, também, 
chamado aparelho de Oberst. Esta peça permite engastar uma viga 
de Oberst mediante um parafuso. A peça foi, por sua vez, 
parafusada rigidamente em um bloco de aço sólido como mostrado 
na Figura 4-3. No extremo livre da viga foi colocado um 
amortecedor EPD. Esse amortecedor consiste de um cilindro de 
alumínio de 59 mm de diâmetro e 45 mm de altura, e 40 gramas de 
partículas de elastômero em forma de prismas retangulares com 
dimensões irregulares entre 2,5 e 5 mm (ver Figura 4-2). Um 
excitador de vibrações foi usado para aplicar uma força no extremo 
da viga. Entre o excitador de vibrações e a viga foi inserida uma 
cabeça de impedância para medir a função resposta em frequência 
pontual do sistema viga-EPD. O movimento vertical no extremo 
livre da viga das primeiras frequências naturais pode ser 
considerado como um grau de liberdade para o sistema. Um 
decrescimento do comprimento da viga produz um incremento das 
frequências naturais do sistema de 1 GDL. 
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Figura 4-1. Dimensão da viga de Oberst usada no sistema de medição.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 4-2. Amortecedor EPD com 40 g de partículas de elastômero em forma 
de prismas retangulares.  
 
 
Figura 4-3. Sistema de medição de curvas FRF de um amortecedor EPD 
inserido em um sistema de 1 GDL composto por uma viga de Oberst engastada 
no extremo esquerdo e livre no extremo direito.  
 
 
Inicialmente, o sistema foi excitado com um sinal de ruído 
branco em uma banda de 200 Hz centrados em 60 Hz. Logo o 
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sistema foi excitado com um sinal swept sine a partir de 10 Hz até 
110 Hz. Este tipo de sinal produziu curvas mais suaves do que com 
ruído branco e, portanto, foi possível obter cálculos mais precisos 
do fator de perda. O sistema foi excitado com vários níveis de 
potência de entrada de tal forma que o EPD experimentou 
diferentes níveis de aceleração desde -30 dB até 20 dB (1 g de 
referência). Para cada um destes níveis de aceleração foi obtida 
uma curva de mobilidade pontual do sistema e foi calculado o fator 
de perda com o método da banda de meia potência explicado na 
Seção 4.2.2. Assim, foi obtida o fator de perda do sistema viga-EPD 
em função da aceleração experimentada pelo amortecedor na 
frequência natural de análise. Diferentes frequências de análise 
podem ser obtidas mudando o comprimento da viga. 
  
4.2.1. Sistema mecânico de 1 GDL 
 
As figuras 4-4 até 4-6 mostram respectivamente a magnitude, a 
parte real e imaginária e o ângulo de fase da mobilidade do sistema 
viga-EPD (mostrado na Figura 4-3) com o recipiente sem 
partículas. Assim, o sistema é formado por uma viga em balanço 
com uma massa rígida (recipiente sem partículas) no seu extremo 
livre. Pode-se observar claramente nestas figuras que a primeira 
forma modal da viga pode ser satisfatoriamente considerada como 
um sistema de 1 GDL com frequência natural em 26 Hz.   
 
Figura 4-4. Magnitude da mobilidade do sistema de 1 GDL (mostrado na Figura 
4-3) com o recipiente sem partículas.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 4-5. Parte real e parte imaginária da mobilidade do sistema de 1 GDL 
(mostrado na Figura 4-3) com o recipiente sem partículas. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 4-6. Ângulo de fase da mobilidade do sistema de 1 GDL (mostrado na 
Figura 4-3) com o recipiente sem partículas. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
4.2.2. Método da Banda de Meia Potência de um Sistema de 1 GDL 
 
Um método amplamente usado para quantificar o amortecimento 
de um sistema de 1 GDL é o método da banda de meia potência. 
Este método usa uma curva de mobilidade e calcula o fator de perda 
através da seguinte equação: 






 , (4.1) 
onde η é o fator de perda de um modo de vibração da estrutura, Δω 
é a largura de banda definida pela frequência correspondente aos 
pontos de meia potência (-3 dB a partir do valor pico), e ωn é a 
frequência natural do modo de vibração da estrutura (ver Figura 4-
7). Segundo Blake [19], o amortecimento do sistema pode ser 
definido com uma boa aproximação para valores do η menores que 
0,2.  
 
Figura 4-7. Método da banda de meia potência para medição do fator de perda. 
(Ypico é o valor máximo da curva do módulo da mobilidade).  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
4.3. AMORTECEDOR EPD EM UM SISTEMA DE 1 GDL. 
ESTADO DE FLUIDIZAÇÃO 
 
Os primeiros ensaios realizados com amortecedores EPD neste 
estudo foram baseados no trabalho de Liu et al. [5] onde foi usado 
um sistema de 1 GDL usando uma mola e um amortecedor de 
partículas esféricas e com movimento horizonta l. No presente 
trabalho foi usado também um sistema de 1 GDL, porém com 
movimento vertical do amortecedor, como mostrado na Figura 4-3.  
Da mesma forma que o trabalho de Liu et al, o sistema foi 
excitado inicialmente com um sinal de ruído branco. A largura de 
banda usada foi de 100 Hz centrados em 60 Hz. As curvas obtidas 
são mostradas na Figura 4-8(a). Estas curvas possuem um alto grau 
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de irregularidade o que dificulta o cálculo do fator de perda pelo 
método da banda de meia potência. É difícil determinar com 
exatidão a frequência exata do pico e a banda de meia potência. 
Este problema foi resolvido excitando o sistema com um sinal tipo 
swept sine obtendo curvas de mobilidade suaves mostradas na 
Figura 4-8(b). Isso é consistente com o estudo realizado por Yang 
[13] que afirma que uma excitação harmônica causa um 
comportamento diferente do amortecedor EPD do que uma 
excitação randômica. Isto possivelmente porque, no caso de ruído 
branco, o movimento das partículas gerado pela excitação numa 
frequência, altera o seu movimento gerado em outra frequência. No 
caso quando o sistema é excitado com um swept sine. Assim, a 
resposta de um amortecedor EPD é também dependente do tipo de 
excitação.  
As curvas de mobilidades mostrados na Figura 4-8 (b) mostram 
que, como indicado no Capítulo 1, o sistema é altamente não linear. 
A curva preta corresponde à mobilidade do sistema com recipiente 
do amortecedor vazio. Quando o amortecedor é preenchido com as 
partículas, a curva apresenta um pico com uma frequência inferior 
devido à adição de massa. Quando o amortecedor é submetido a um 
nível de aceleração baixo igual a -30 dB, a curva de mobilidade 
apresenta um pico com largura estreita o que significa um 
amortecimento relativamente baixo. Comparando com o pico 
correspondente ao recipiente sem partículas, os valores picos e o 
amortecimento são similares, isso significa que as partículas não 
adicionam amortecimento significativamente e são comportadas 
como uma massa rígida. Conforme o nível de aceleração é 
incrementado, as curvas começam a ser  mais largas e com valores 
dos picos atenuados, o que significa que o sistema começa a 
adquirir uma maior quantidade de amortecimento. Inicialmente, as 
curvas são suaves e depois apresentam flutuações. Isso é devido ao 
mecanismo de atrito stick-slip das partículas como explicado por 
Papalou & Masri [9]. Uma vez incrementado significativamente o 
nível de aceleração, a frequência do valor pico da mobilidade 
começa a se deslocar tendendo ao pico da curva correspondente ao 
sistema com o recipiente vazio. Isso é devido a que: quando a 
aceleração é suficiente para levantar as partículas, estas começam a 
permanecer no ar durante algum tempo e a massa efetiva das 
partículas começa a diminuir, e, portanto, a frequência do valor 
pico a aumentar. Desta maneira, existe um ponto onde a curva 
consegue o menor valor de pico. Este ponto foi definido por 
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Bustamante et al. [68] como ponto de fluidização do amortecedor 
EPD. Neste ponto o amortecimento do sistema e, portanto, a 
atenuação do valor pico da curva é o máximo possível para este 
amortecedor. A frequência do ponto de fluidização está entre a 
frequência natural do sistema com a caixa vazia e com a caixa com 
uma massa rígida equivalente a massa total das partículas. Deve ser 
observado que o ponto de fluidização é atingido quando o EPD é 
submetido a uma vibração perto de 1 g, que é a aceleração 
necessária para vencer a força de gravidade. Sob esta condição as 
partículas adotam o comportamento de um fluído com movimentos 
aleatórios. Assim, um alto grau de amortecimento é obtido através 
do atrito entre as partículas, o atrito entre as partículas e as paredes, 
assim como também através das colisões inelásticas entre as 
partículas e entre as partículas e as paredes do recipiente.  
Na Figura 4-8 (b) pode também ser observada uma significativa 
mudança das curvas, ao menos, nos 4 níveis mais baixos de 
aceleração. Na curva de -30 dB, em torno de 65 Hz, a que é a 
primeira frequência natural do amortecedor EPD como será 
mostrado posteriormente, existe um mínimo local da curva. Acima 
de 80 Hz estás curvas voltam a ter um comportamento normal de 
um sistema de 1 GDL tendendo a uma reta dada pela mobilidade do 
elemento massa M igual a 1/(jωM). O motivo desta mudança será 
analisado posteriormente no Capítulo 5.  
 
Figura 4-8. Magnitude da mobilidade do sistema viga-EPD em função do nível 
de aceleração experimentado pelo amortecedor. (a): sistema excitado com ruído 
branco. (b): sistema excitado com um sinal swept sine. 
 
a) 
42  Estudo Experimental de um Amortecedor EPD em um Sistema de 1 
GDL 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
As curvas da Figura 4-8 (b) podem ser vistas, para um melhor 
entendimento, em um gráfico de três dimensões como mostrado na 
Figura 4-9. Observa-se que a magnitude da mobilidade perto de 0 
dB de aceleração caí devido ao estado de fluidização das partículas. 
E a partir deste valor de aceleração a frequência dos valores picos 
tende ao valor da frequência natural amortecida do sistema sem 
partículas, isto é, 26 Hz. 
 
Figura 4-9. Gráfico 3D da mobilidade do sistema viga-EPD em função da 
frequência e da aceleração experimentada pelo amortecedor. 
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-10 mostra a parte real da mobilidade do sistema 
viga-EPD (mostrado na Figura 4-2) em função do nível de 
aceleração experimentado pelo amortecedor. A parte real da 
b) 
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mobilidade representa uma contribuição de energia dissipada pelo 
sistema. A curva preta corresponde ao sistema sem partículas. Para 
o nível mais baixo de aceleração aplicado (-30 dB com 1 g de 
referência) o pico se apresenta similar àquele correspondente ao 
sistema sem partículas, mas com uma frequência inferior devido à 
adição da massa das partículas. Sendo assim, a sua contribuição de 
amortecimento é dada principalmente pelo amortecimento da viga e 
não das partículas, comportando-se, estas últimas, apenas como 
uma massa rígida. Quanto maior é o nível de aceleração, maior é a 
largura dos picos, e, portanto, maior é o amortecimento do sistema. 
No caso de máxima aceleração aplicada (10 dB), a frequência 
natural amortecida do sistema aparece mais próxima àquela do 
sistema sem partículas. 
 
Figura 4-10. Parte real da mobilidade do sistema viga-EPD em função do nível 
de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-11 mostra a parte imaginária da mobilidade do 
sistema viga-EPD em função do nível de aceleração experimentado 
pelo amortecedor. A parte imaginária positiva da mobilidade 
representa uma contribuição de energia reativa produto do elemento 
mola do sistema. A parte imaginária negativa da mobilidade 
representa uma contribuição de energia reativa produto do elemento 
massa do sistema. Também pode ser observado que quando o nível 
de aceleração é aumentado, as curvas apresentam picos e anti-picos 
com maior largura, próprio das curvas com maior amortecimento, e 
quando o nível é maior de 0 dB, a frequência natural amortecida 
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tende àquela do sistema sem partículas.  
 
Figura 4-11. Parte imaginária da mobilidade do sistema viga-EPD em função do 
nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 4-12. Ângulo de fase da mobilidade do sistema viga-EPD em função do 
nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-12 mostra o ângulo de fase da mobilidade do sistema 
viga-EPD em função do nível de aceleração experimentado pelo 
amortecedor. Podem ser observadas as mesmas características de 
amortecimento e frequência vistas nos gráficos anteriores da parte 
real e imaginária da mobilidade. Porém, da mesma forma que na  
Figura 4-8, pode ser observada uma mudança das curvas típicas de 
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um sistema de 1 GDL acima da frequência natural amortecida. Esta 
mudança é mais evidente quanto mais baixo é o nível de aceleração. 
Isso sugere a presença de outro(s) grau(s) de liberdade próprio do 
amortecedor EPD como será analisado depois.  
A análise do ponto de vista da impedância mostra ainda outras 
informações. As curvas de impedância do sistema viga-EPD foram 
obtidas simplesmente calculando o inverso das curvas de 
mobilidade, mostradas nas figuras anteriores, medidas no extremo 
livre da viga. O extremo livre da viga representa o ponto da massa 
livre de um sistema de 1 GDL com seus elemento mola e 
amortecedor engastados no extremo oposto (extremo engastado da 
viga). Porém, o extremo livre da viga, no sistema viga-EPD, 
representa também o ponto de entrada do amortecedor EPD o que 
está livre no seu extremo oposto. Para ilustrar esta diferença basta 
comparar a impedância na massa de um sistema mecânico de 1 
GDL, com constantes de massa, rigidez e amortecimento M, k e C 
respectivamente, dado por jωM +C- jk/ω e a impedância do mesmo 




Figura 4-13. Magnitude da impedância do sistema viga-EPD em função do nível 
de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A magnitude da impedância do sistema viga-EPD (mostrado na 
Figura 4-2) em função do nível de aceleração experimentado pelo 
amortecedor é mostrada na Figura 4-13. A curva preta contínua 
corresponde ao sistema viga-EPD sem partículas. A curva preta 
tracejada corresponde ao sistema viga-EPD sem partículas com uma 
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massa rígida equivalente à massa das partículas, isto é, 40 g, colada 
rigidamente no recipiente. Os pontos de inflexão indicam as 
frequências naturais amortecidas do sistema sem partículas e com 
massa equivalente. A curva de -30 dB de aceleração coincide com a 
curva da massa equivalente até aproximadamente 26 Hz. Acima 
dessa frequência ela muda devido à influência das partículas, 
aparecendo um pico em 65 Hz. Similar situação acontece com as 
curvas de -25 dB, -20 dB e -15 dB. Porém, quando aumenta o nível 
de aceleração, as curvas deixam de ter esta característica. 
Claramente é observado que as curvas de maior nível de aceleração 
tendem a curva do sistema sem partículas. 
 
Figura 4-14. Parte real da mobilidade do sistema viga-EPD em função do nível 
de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-14 mostra a parte real da impedância do sistema 
viga-EPD em função do nível de aceleração experimentado pelo 
amortecedor. Da mesma forma que a parte real da mobilidade, a 
parte real da impedância representa uma contribuição de energia 
dissipada pelo sistema. Porém, do ponto de vista da impedância é 
possível observar claramente a contribuição de energia dissipada 
por parte do amortecedor EPD no sistema viga-EPD devido ao fato 
de que a contribuição da parte real da impedância da viga é 
comparativamente pequena. De fato, teoricamente, a impedância na 
massa de um sistema de 1 GDL (extremo livre do sistema viga-EPD 
sem partículas) tem um valor positivo constante na frequência igual 
ao valor do coeficiente de amortecimento C deste sistema, e este 
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valor é muito menor de 1 para uma viga de Oberst. No caso do 
sistema sem partículas, esta impedância é mostrada na Figura 4-14 
pela curva preta. Quando as partículas são adicionadas ao 
recipiente, este já não se comporta mais como uma massa rígida, 
mas sim como um amortecedor EPD com uma impedância Z. 
Analisando as curvas pode ser observado que quanto menor é o 
nível de aceleração experimentado pelo EPD, a contribuição de 
energia dissipada do amortecedor começa numa frequência maior. A 
curva de -30 dB apresenta um pico bem definido em 70 Hz produto 
de uma onda estacionária como será visto depois. Ao aumentar o 
nível de excitação, este pico começa a ser menos definido e com 
uma frequência cada vez menor. Para os níveis mais altos de 
aceleração, as curvas começam a aparecer constante como o caso da 
parte real da impedância da viga.  
 
Figura 4-15. Parte imaginária da mobilidade do sistema viga-EPD em função do 
nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-15 mostra a parte imaginária da impedância do 
sistema viga-EPD em função do nível de aceleração experimentado 
pelo amortecedor. Ao contrário da mobilidade, a parte imaginária 
positiva da impedância representa uma contribuição de energia 
reativa produto do elemento massa do sistema. A parte imaginária 
negativa da impedância representa uma contribuição de energia 
reativa produto do elemento mola do sistema. A curva preta 
tracejada corresponde ao sistema viga-EPD sem partículas e a curva 
preta contínua corresponde ao sistema com uma massa rígida 
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equivalente à massa das partículas. As frequências naturais em cada 
caso são aquelas onde a curvas passam por zero. As observações 
são similares às das figuras anteriores. A curva de -30 dB apresenta 
um pico e um anti-pico bem definidos ao redor de 70 Hz próprio de 
uma ressonância. Ao aumentar o nível de excitação, este pico 
começa a ser menos definido e com uma frequência cada vez 
menor. Quando aumenta o nível de excitação, todas as curvas 
coincidem com aquela correspondente à curva da massa equivalente 
até uma frequência cada vez menor. Perto da 0 dB de aceleração 
(curvas em tonalidade amarelas) as curvas em baixa frequência 
seguem à curva da massa equivalente e logo sofrem uma transição 
até seguir a tendência da curva do sistema sem partículas. As curvas 
com maior nível de aceleração (em tonalidade vermelha) aparecem 
bastante próximas da curva do sistema sem partículas.  
 
Figura 4-16. Fator de perda do sistema viga-EPD em função do nível de 
aceleração experimentado pelo amortecedor calculado com o método da banda 
de meia potência. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Com o método da banda de meia potência, explicado na Seção 
4.2.2, foi calculado o fator de perda do sistema viga-EPD, com 
frequência natural amortecida perto de 22 Hz (as frequências dos 
picos variam entre 18 e 26 Hz), em função do nível de aceleração 
experimentado pelo amortecedor. As curvas usadas foram aquelas 
da Figura 4-8 (b). Os resultados são mostrados na Figura 4-16. O 
fator de perda para um nível de aceleração de -30 dB foi de 0,39%. 
Logo, os valores do fator de perda aumentam quase em linha reta 
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ao aumentar o nível de aceleração, em dB, até -4 dB. A partir deste 
valor de aceleração, o fator de perda aumenta mais rapidamente 
atingindo um valor máximo de 58,8% em 2 dB. Acima deste valor, 
o fator de perda começa a diminuir novamente. Claramente os 
valores do fator de perda são bastante elevados entre 0 e 5 dB de 
aceleração devido ao estado de fluidização das partículas.   
 
4.4. AMORTECEDOR EPD EM UM SISTEMA DE 1 GDL 
SINTONIZADOS 
 
Os resultados das medições do sistema viga-EPD com 
frequência natural em torno de 25 Hz, mostraram que para um nível 
de aceleração do amortecedor igual -30 dB existe uma ressonância 
do amortecedor EPD em 65 Hz (Figura 4-8(b) e figuras 4-12 até 4-
15). O objetivo da presente seção é analisar os resultados de um 
sistema viga-EPD sintonizados, isto é, a frequência natural 
amortecida da viga com massa equivalente no extremo livre, 
coincide com a frequência de ressonância do amortecedor EPD, 
igual a 65 Hz. A massa equivalente foi uma massa rígida igual à 
massa das partículas, 40 g. Para este objetivo, foi usada uma viga 
de Oberst com cumprimento igual a 111 mm (161 mm considerando 
a seção de engaste da viga). 
A Figura 4-17 mostra as curvas da magnitude da mobilidade do 
sistema viga-EPD sintonizado em função do nível de aceleração 
experimentado pelo amortecedor. A curva preta tracejada 
corresponde ao sistema sem partículas. A frequência natural 
amortecida foi igual a 97 Hz. A curva preta continua corresponde 
ao sistema viga-EPD sem partículas, com a massa rígida 
equivalente. A frequência natural amortecida neste caso foi igual a 
65 Hz, sintonizada com a frequência de ressonância do amortecedor 
EPD. As características das curvas obtidas são muito diferentes do 
caso analisado na seção anterior, onde o sistema sem partículas e o 
EPD não foram sintonizados. No sistema sintonizado, as curvas 
com aceleração bem menor de 1g apresentam dois picos de 
ressonância, próprio de um sistema de dois graus de liberdade. 
Estes dois picos decrescem quando aumenta a amplitude de 
excitação. Isso pode ser explicado porque o contacto entre 
partículas começa a ser cada vez mais fraco, e, portanto, o módulo 
de elasticidade, a velocidade de propagação e a frequência da onda 
estacionária diminuem também. Além desses dois picos, ao redor da 
frequência natural do sistema com massa equivalente, aparece nas 
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curvas desta região um anti-pico. Isso é altamente importante 
porque significa uma eliminação do pico correspondente ao sistema 
com massa equivalente, levando o sistema a vibrar em duas 
frequências menores. Quando a aceleração experimentada pelo 
amortecedor se aproxima de 1 g, as ondas estacionárias do EPD 
deixam de ter efeito e as curvas se apresentam similares às obtidas 
no estado de fluidização das partículas observadas também na seção 
anterior. Quando a aceleração experimentada pelo amortecedor é 
maior de 1 g as curvas tendem àquela do sistema sem partículas, 
como também visto na seção anterior com o sistema não 
sintonizado. Logo, a adição das partículas ao sistema consegue uma 
atenuação do valor máximo de mobilidade do sistema com massa 
equivalente num valor próximo de 30 dB. 
 
Figura 4-17. Magnitude da mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado em 
função do nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-18 mostra, em um gráfico 3D, as curvas da 
mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado obtido com 
interpolação das mesmas curvas da Figura 4-17. Podem ser 
observadas claramente três regiões: uma influenciada pelo 
amortecedor EPD, outra pelo estado de fluidização das partículas e 
outra onde as curvas tendem à curva do sistema sem partículas. A 
região influenciada pelo EPD é mais evidente quanto mais baixo é 
o nível de aceleração. Nesta região aparecem dois picos próximos 
correspondentes ao sistema de 2 GDL formado pela viga em 
balanço e a ressonância do material granular do EPD. Também 
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pode-se observar nesta região, para frequências acima desses picos, 
a aparição um anti-pico com valores de mobilidade bastante 
inferiores. Quando aumenta o nível de aceleração, as frequências e 
os valores máximos dos picos descem e prevalece apenas o pico de 
maior frequência. A região de fluidização das partículas aparece 
para níveis de aceleração ao redor de 0 dB (1 g). Nesta região os 
valores picos caem notoriamente e as suas frequências começam a 
aumentar paulatinamente. Acima de 0 dB as curvas tendem àquela 
do sistema sem partículas alcançando os máximos valores de 
mobilidade.  
 
Figura 4-18. Gráfico 3D da mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado em 
função da frequência e da aceleração experimentada pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-19 mostra a parte real da mobilidade do sistema 
viga-EPD sintonizado em função do nível de aceleração 
experimentado pelo amortecedor. O sistema viga-EPD sintonizado 
dissipa energia nas três regiões indicadas no parágrafo anterior. As 
curvas de tonalidade azul pertencem à região influenciada pelo 
EPD, as curvas de tonalidade amarela à região dada pelo estado de 
fluidização das partículas e as curvas em tonalidade vermelha à 
região que tende ao sistema sem partículas.  
A Figura 4-20 mostra a parte imaginária da mobilidade do 
sistema viga-EPD sintonizado em função do nível de aceleração 
experimentado pelo amortecedor. Novamente podem-se observar as 
três regiões do sistema viga-EPD sintonizado. A descrição por 
tonalidade de cores é mantida. Em cada curva aparece um pico 
correspondente a uma contribuição reativa tipo massa seguida de 
um anti-pico correspondente a uma contribuição reativa tipo mola.  
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Figura 4-19. Parte real da mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado em 
função do nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 4-20. Parte imaginária da mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado 
em função do nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 4-21 mostra o ângulo de fase da mobilidade do sistema 
viga-EPD sintonizado em função do nível de aceleração 
experimentado pelo amortecedor. As curvas de tonalidade azul, 
correspondente aos níveis baixos de aceleração, mostram várias 
mudanças de fase o que é próprio de sistemas com vários GDL. As 
curvas de tonalidade amarela e vermelha apresentam só uma 
mudança de fase própria de um sistema de 1 GDL, dado, por 
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exemplo, no caso da viga com massa rígida no extremo livre e 
amortecimento dado pela viga e as partículas.  
 
Figura 4-21. Ângulo de fase da mobilidade do sistema viga-EPD sintonizado em 
função do nível de aceleração experimentado pelo amortecedor. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
4.5. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES 
 
Foi realizado um estudo experimental de um amortecedor EPD 
em um sistema de 1 GDL (sistema viga-EPD) e foi descoberto um 
estado de fluidização tal como descrito na literatura. Este estado 
aparece quando um amortecedor EPD experimenta uma aceleração 
perto de 1 g. Neste estado, as partículas adotam um movimento 
aleatório similar a um fluído. Os mecanismos de dissipação de 
energia são o atrito e as colisões inelásticas entre as partículas e 
entre as partículas e as paredes do recipiente. Um alto grau de 
amortecimento é atingido neste estado das partículas.  
Também, os resultados destes ensaios mostraram que o 
amortecedor possui ao menos uma ressonância em 65 Hz. Assim, os 
sistemas testados foram classificados como o sistema viga-EPD não 
sintonizado, onde a frequência natural dele foi bem menor do que 
65 Hz, e o sistema viga-EPD sintonizado, onde a frequência natural 
do sistema com massa equivalente e do amortecedor foram igual a 
65 Hz. 
Em ambos os tipos de ensaios foram observado 3 regiões 
diferentes do comportamento dinâmico do sistema viga-EPD 
segundo o nível de aceleração aplicado, isto é, níveis de aceleração 
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bem menores de 0 dB (1 g), níveis de aceleração próximos de 0 dB 
e níveis de aceleração bastante maiores de 0 dB.  
Tanto o sistema viga EPD sintonizado como o não sintonizado 
apresentam comportamentos similares quando o nível de aceleração 
aplicado está perto de 0 dB, e quando é maior de 0 dB. Quando a 
aceleração aplicada tem um valor perto de 1 g, as partículas adotam 
um estado de fluidização e é atingido o máximo amortecimento em 
ambos os sistemas. Quando a aceleração aplicada é bastante maior 
do que 0 dB as partículas começam a ficar no ar, e, portanto, as 
curvas de mobilidade tendem àquela do sistema sem partículas e 
diminui o fator de perda do sistema. 
Quando o nível de aceleração aplicado é bem menor de 0 dB o 
sistema viga-EPD não sintonizado e sintonizado apresentam 
comportamentos bem diferentes. No caso do sistema não 
sintonizado, as partículas quase não adicionam amortecimento e se 
comportam como uma massa rígida. Quando o nível de aceleração é 
incrementado, o sistema começa a adquirir uma maior quantidade 
de amortecimento. No caso do sistema sintonizado, a curva de 
mobilidade apresenta dois picos de ressonância, próprio de um 
sistema de dois graus de liberdade, e um anti-pico na frequência 
natural correspondente ao sistema com massa equivalente. Assim, 
nesta frequência, as partículas conseguem praticamente eliminar o 
pico do sistema com massa rígida. Também os dois picos do 
sistema sintonizado possuem uma quantidade de amortecimento 
bastante maior em comparação ao pico do sistema não sintonizado 
para baixo nível de aceleração.  
Estes resultados abrem um maior campo de aplicação destes 
tipos de amortecedores onde não estão limitados às estruturas que 
experimentam uma aceleração perto de 1 g. De fato, foi encontrado 
que este amortecedor consegue uma grande atenuação para baixos 
níveis de aceleração bem menores de 0 dB.  
Como trabalho futuro, parece útil modelar a frequência de 
amortecimento como uma função de parâmetros tais como a 
rigidez, massa e coeficiente de restituição das partículas. Modelos 
de elementos discretos têm sido bastante usados para modelar 
amortecedores de partículas [19, 45, 46, 52] e podem ser uma boa 
alternativa. 
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No Capítulo 4 foi constatado que quando o sistema viga-EPD 
não sintonizado é submetido a um nível de aceleração 
suficientemente baixo, as curvas não diferem significativamente da 
obtida com uma massa equivalente, isto é, as partículas se 
comportam como um material sólido. No caso do sistema 
sintonizado, as partículas entraram em ressonância aparecendo dois 
picos nas curvas de mobilidade produto de dois graus de liberdade 
do sistema. 
A afirmação anterior sugere considerar que quando o nível de 
vibração submetido ao meio granular é suficientemente baixo, as 
partículas se comportam como um material sólido finito, e, 
portanto, com a capacidade de produzir ondas estacionárias. Nesse 
caso, uma perturbação deveria propagar ondas longitudinais através 
do meio granular com uma velocidade cl. A velocidade de uma 
perturbação deveria depender do meio que atravessa e da conexão 
entre uma partícula e a seguinte. Se a união é fraca, a perturbação 
passa lentamente; se é forte, a perturbação viaja rapidamente. 
Quando o comprimento de um material sólido é finito são 
produzidas ondas estacionárias pela soma da onda de ida mais a 
onda refletida. Como hipótese, se o material granular é comportado 
como um corpo sólido, então deveria aparecer ondas estacionárias 
no interior que geram frequências naturais de vibração. No caso do 
amortecedor EPD sem tampa, submetido a uma vibração vertical, a 
altura do material granulado define frequências naturais de 
propagação da onda longitudinal fl. Quando o amortecedor é 
excitado em uma das suas frequências naturais fn, a onda deveria 
ser propagada pelo meio granular dissipando energia pela 
deformação e atrito das partículas de elastômero. Com a finalidade 
de comprovar esta suposição, foram realizadas medições da 
impedância mecânica de alguns amortecedores EPD com 
movimento vertical.  
No presente Capítulo é mostrado primeiro a impedância obtida 
experimentalmente de um EPD com 45 mm de altura de partículas 
de poliuretano. Posteriormente, a impedância experimental é 
comparada com a impedância teórica de um sistema de 8 GDL 
unidos em paralelo. Subsequentemente, é mostrada uma análise do 
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primeiro modo de vibração de um EPD. Finalmente, é apresentado 
um estudo da velocidade de onda longitudinal em função da altura 
do material granular. 
 
5.2. IMPEDÂNCIA DE UM AMORTECEDOR EPD  
 
Como estudo inicial, foi medida a impedância na base de um 
amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano 
(83 g). O recipiente usado foi um tubo de alumínio de 156 mm de 
comprimento, 59 mm de diâmetro e 0,4 mm de espessura. A 
montagem de medição é mostrada na Figura 5-1. Entre o excitador 
de vibração e a base do cilindro foi colocada uma cabeça de 
impedância. O objetivo foi encontrar os picos de impedância de um 
material granular e as correspondentes frequências naturais. O 
recipiente do amortecedor usado não tem tampa superior, e, assim, 
as partículas ficaram livres no extremo superior.  
 
Figura 5-1. Sistema de medição da impedância de um amortecedor EPD. 




A Figura 5-2 mostra a curva da magnitude da impedância obtida. 
É observado claramente um pico em 204 Hz e outro em 338 Hz. 
Além disso, outros picos aparecem em frequências superiores. O  
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natural do tubo de alumínio e não as ressonâncias ou ondas 
estacionárias das partículas. A impedância do tubo sem partículas 
medida é mostrada na Figura 5-3. O pico correspondente ao 
primeiro modo de vibração do tubo é bastante estreito. Isto 
significa que as partículas dentro do cilindro incrementam o 
amortecimento dessa forma de vibração obtendo um pico com 
maior largura como visto na Figura 5-2. 
 
Figura 5-2. Magnitude da impedância na base de um amortecedor EPD com 45 
mm de altura de partículas de poliuretano. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-3. Magnitude da impedância na base do cilindro de alumínio vazio.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 5-4 mostra a parte real e imaginária da impedância na 
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base de um amortecedor EPD. A parte real está relacionada com a 
contribuição de amortecimento (positivo para todas as frequências) . 
Isto mostra que o amortecedor dissipa energia acima do primeiro 
pico da impedância, isto é, em 204 Hz. (Na realidade o amortecedor 
começa a dissipar energia a partir do início do pico numa 
frequência um pouco menor de 204 Hz).  
 
Figura 5-4. Parte real e imaginária da impedância na base de um amortecedor 
EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-5. Ângulo de fase da impedância na base de um amortecedor EPD com 
45 mm de altura de partículas de poliuretano. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 5-5 mostra o ângulo de fase da impedância na base do 
amortecedor EPD. Em um sistema de 1 GDL, a fase entre a força de 
CAPÍTULO 5  59 
entrada e a velocidade resultante começa a partir de 0 Hz com um 
valor igual a 90° e muda abruptamente até perto de -90° na 
frequência de ressonância. Quanto mais baixo é o amortecimento 
do sistema de um grau de liberdade, mais acentuada é essa mudança 
de fase (ver Apêndice B). Porém, o material granular de um 
amortecedor EPD têm várias frequências naturais produto de ondas 
estacionárias geradas no interior, o que leva a mudar a curva típica 
de um sistema de 1 GDL.  
 
5.3. ANÁLISE TEÓRICA DE IMPEDÂNCIA 
 
5.3.1. Impedância na Base de um Sistema de 1 Grau de Liberdade  
 
Seja um sistema de um grau de liberdade com movimento na sua 
base como mostrado na Figura 5-6.  
 
Figura 5-6. Diagrama de um sistema de um grau de liberdade e das forças na 
massa M1.  
 
 Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Assumindo que inicialmente u > x1, então  
1 1 1k
F u x k   e 
 
1 1 1C
F u x C  . Logo aplicando a segunda lei de Newton à massa 
M1 da Figura 5-6, obtém-se a seguinte equação do movimento: 
   
1 11
1 1 1 1 1 1k CM
F F F u x k u x C M x                 (5.1) 
ou 
   1 1 1 1 1 1 0M x x u k x u C     . (5.2) 
Considerando movimento harmônico tal que j tu Ue   e 
1 1
j tx X e   obtém-se a seguinte equação:  
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   2 1 1 1 1 1 1 0M x x u k j C x u        (5.3) 
ou 
   2 1 1 1 11 0M x k j C x u      . (5.4) 
Logo, 
   2 1 1 1 1 1 1 1 0M x k j C x k j C u              (5.5) 
Então: 
   2 1 1 1 1 1 1M k j C x k j C u        (5.6) 














Figura 5-7. Sistema de um grau de liberdade com força aplicada na base. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Seja agora F0 a força requerida para ser aplicada no ponto P na 
base do sistema de 1 grau de liberdade como mostrado na Figura 5-
7 para produzir um deslocamento u, então aplicando a lei de 
Kirchhof que estabelece que "a soma de todas as forças agindo em 
um ponto é zero" têm-se: 
1 10
0k CP F F F F     (5.8) 
Logo, 
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   0 1 1 1 1 0F u x k C u x      (5.9) 
Novamente considerando movimento harmônico, têm-se: 
   0 1 1 1 1 0F u x k j C u x      (5.10) 
ou 
  0 1 1 1F u x k j C    (5.11) 
Da equação (5.4) e a equação (5.11) obtém-se: 
2
0 1 1F M x   (5.12) 
Substituindo a equação (5.7) na equação (5.12) obtém-se: 
 2 1 1 1
0 2
1 1 1
M k j C
F u







Logo, a impedância no ponto P do sistema de um grau de 
liberdade mostrado na Figura 5-7 é dada por: 
 1 1 10
0 2
1 1 1
j M k j CF
Z







5.3.2. Impedância na Base de um Sistema de 2 Graus de Liberdade 
 
Seja um sistema de dois graus de liberdade unidos em paralelo 
na base como mostrado na Figura 5-8. 
 
Figura 5-8. Sistema de dois graus de liberdade unidos em paralelo e com força 
aplicada na base. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Sabendo que a impedância de dois sistemas em paralelo é igual 
à soma das suas impedâncias individuais, então a impedância Z0 do 
sistema de dois GDL é igual à soma das impedâncias Z1 e Z2, onde 
os índices 1 e 2 correspondem aos índices dos elementos de cada 
um dos dois GDL da Figura 5-9. Usando a analogia do sistema de 1 
GDL da seção anterior, têm-se: 
   1 1 1 2 2 2
0 1 22 2
1 1 1 2 2 2
j M k j C j M k j C
Z Z Z
M k j C M k j C
   
   
 
   
     
       (5.15) 
 
5.3.3. Impedância na Base de um Sistema de N Graus de Liberdade 
 
Seja um sistema de N graus de liberdade unidos em paralelo na 
base como mostrado na Figura 5-9. 
 
Figura 5-9. Sistema de N graus de liberdade unidos em paralelo e com força 
aplicada na base. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A impedância na base de N sistemas de um grau de liberdade 
unidos em paralelo é igual à soma das suas impedâncias 








 . (5.16) 
Logo, a impedância no ponto P do sistema de N graus de 






i i i i
j M k j C
Z






  (5.17) 
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5.4. COMPARAÇÃO IMPEDÂNCIA TEÓRICA EXPERIMENTAL 
 
5.4.1. Exemplo de um Sistemas de 1 GDL com Movimento na Base  
 
Nas seguintes figuras (figuras 5-10, 5-11 e 5-12) são mostradas 
respectivamente a magnitude, a parte real e imaginária e o ângulo 
de fase da impedância na base de um sistema de 1 GDL, como o 
mostrado na Figura 5-6, com M = 0,1 kg, f0 = 200 Hz e C = 25 
Ns/m. As curvas foram plotadas usando a equação (5.14).  
 
Figura 5-10. Magnitude da impedância na base de um sistema de 1 GDL, como 
mostrado na Figura 5-6, com M = 0,1 kg, f0 = 200 Hz e C = 25 Ns/m. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-11. Parte real e imaginária da impedância na base de um sistema de 1 
GDL, como mostrado na Figura 5-6, com M = 0,1 kg, f0 = 200 Hz e C = 25 
Ns/m. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 5-12. Ângulo de fase da impedância na base de um sistema de 1 GDL, 
como mostrado na Figura 5-6, com M = 0,1 kg, f0 = 200 Hz e C = 25 Ns/m. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
5.4.2. Exemplo de um Sistema de 2 GDL com Movimento na Base 
 
Nas seguintes figuras (figuras 5-13, 5-14 e 5-15) são mostradas 
respectivamente a magnitude, a parte real e imaginária e o ângulo 
de fase, da impedância na base de um sistema de 2 GDL com M1 = 
M2 = 0,084 kg,  f1 = 204 Hz,  f2 = 338 Hz, ζ1 = 0,061 e ζ2 = 0,134, 
(com referência a Figura 5-8). As curvas foram plotadas usando a 
equação (5.15). 
 
Figura 5-13. Magnitude da impedância na base de um sistema de 2 GDL, como 
mostrado na Figura 5-8, com M1 = M2 = 0,084 kg,  f1 = 204 Hz,  f2 = 338 Hz, ζ 1 
= 0,061 e ζ 2 = 0,134. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 5-14. Parte real e imaginária da impedância na base de um sistema de 2 
GDL, como mostrado na Figura 5-8, com M1 = M2 = 0,084 kg,  f1 = 204 Hz,  f2 = 
338 Hz, ζ 1 = 0,061 e ζ 2 = 0,134. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Estas curvas de impedância de um sistema de 2 GDL são 
bastante similares àquelas obtidas experimentalmente do 
amortecedor EPD para a primeira e a segunda frequência natural do 
material granulado. Porém, acima destas frequências, este modelo 
ainda não é uma aproximação razoável das curvas reais do 
amortecedor.  
 
Figura 5-15. Ângulo de fase da impedância na base de um sistema de 2 GDL, 
como mostrado na Figura 5-8, com M1 = M2 = 0,084 kg,  f1 = 204 Hz,  f2 = 338 
Hz, ζ 1 = 0,061 e ζ 2 = 0,134. 
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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5.4.3. Comparação da Impedância Teórica e Experimental do 
Amortecedor EPD 
 
A curva da magnitude da impedância na base do amortecedor 
EPD mostrado na Figura 5-2 apresenta vários picos que deveriam 
corresponder com frequências naturais de vibração do material 
granular e também com as do sistema cilindro-partículas. Para 
provar esta suposição foi realizado um modelo do amortecedor com 
8 GDL unidos em paralelo na base. As frequências naturais deste 
modelo são fn1 = 204 Hz, fn2 = 347 Hz, fn3 = 448 Hz, fn4 = 620 Hz, 
fn5 = 860 Hz, fn6 = 1220 Hz, fn7 = 1430 Hz e fn8 = 8000 Hz. Os 
valores das razões de amortecimento são ζ1 = 5,5; ζ2 = 9,8; ζ3 = 18; 
ζ4 = 18; ζ5 = 23; ζ6 =15; ζ7 = 19 e ζ8 =25. O valor de M é a soma 
entre a massa das partículas e a massa do cilindro igual a 0.117 kg. 
As curvas de impedância resultantes do modelo de 8 GDL usando a 
equação (5.17) e as curvas medidas do EPD são mostradas nas 
figuras 5-16 até 5-19. 
 
Figura 5-16. Curva experimental da magnitude da impedância na base de um 
amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano e a 
correspondente curva teórica obtida com um modelo de 8 GDL unidos em 
paralelo. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Com um sistema de 8 GDL foi possível modelar razoavelmente 
o amortecedor de partículas. Uma aceitável correspondência existe 
entre as curvas teóricas e as experimentais. Isso sugere que existe 
um conjunto de ressonâncias produzidas por ondas estacionárias do 
material granular (e a frequência natural do sistema cilindro-
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partículas em 1250 Hz). Assim, a impedância de um amortecedor 
EPD pode ser considerada como a soma de um conjunto de 
impedâncias produzidas por ondas estacionárias e a impedância 
própria do recipiente amortecida com as partículas.  
 
Figura 5-17. Curva experimental da parte real da impedância na base de um 
amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano e a 
correspondente curva teórica obtida com um modelo de 8 GDL unidos em 
paralelo. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-18. Curva experimental da parte imaginária da impedância na base de 
um amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano e a 




Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 5-19. Curva experimental do ângulo de fase da impedância na base de 
um amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de poliuretano e a 
correspondente curva teórica obtida com um modelo de 8 GDL unidos em 
paralelo. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
5.5. ANÁLISE DO PRIMEIRO MODO DE VIBRAÇÃO DO 
AMORTECEDOR EPD 
 
A fim de conhecer a forma do primeiro modo de vibração de um 
material granular dentro de um tubo foi feito um estudo da sua 
aceleração em função da altura do material granular. O recipiente 
usado foi um tubo de alumínio de 156 mm de comprimento, 59 mm 
de diâmetro e 0,4 mm de espessura. O material granular testado 
foram novamente partículas de poliuretano. A altura do material 
granular no tubo foi de 150 mm. Assim, foi realizado um conjunto 
de medições da aceleração na base do cilindro, dentro do material 
granular e na superfície superior das partículas. O movimento na 
base do cilindro foi medido com um acelerômetro; e na superfície 
superior das partículas com um vibrômetro laser (ver  Figura 5-20). 
No interior foi colocado um acelerômetro alternadamente nas 
alturas de 19, 38, 56, 75, 94, 113 e 131 mm. A transmissibilidade T 
entre a base do material granular (entrada) e a superfície superior 






 , (5.18) 
onde rx é a aceleração na resposta e bx  é a aceleração na base das 
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partículas. 
 
Figura 5-20. Sistema de medição da impedância na base de um cilindro com 
partículas de poliuretano e velocidade na superfície superior das partículas 
medida com um vibrômetro laser. 
 
As figuras 5-21 até 5-28 mostram os resultados das medições de 
aceleração e da transmissibilidade do material granular. A Figura 5-
21 mostra a aceleração na base do cilindro de alumínio (0 mm de 
altura), e na superfície superior das partículas. A curva vermelha 
mostra a transmissibilidade do material granular dentro do cilindro. 
Claramente aparecem dois picos, um em 198 Hz e outro em 288 Hz. 
Isso sugere pensar que essas frequências correspondem às duas 
primeiras frequências naturais do material granular. Nos dois casos 
existe uma queda de aceleração na base. Porém, a aceleração na 
superfície superior é máxima em 198 Hz e um pouco menor em 288 
Hz. O primeiro modo de vibração suposto parece ter um 
deslocamento zero na base e máximo deslocamento no extremo 
superior. As figuras 5-22 até 5-28 mostram, além das curvas 
anteriores, a aceleração no interior do material granular para 
diferentes alturas. O acelerômetro dentro do material granular 
interfere em algum grau o movimento das partículas modificando 
ligeiramente as frequências dos picos e a forma das curvas. Porém, 
este estudo ainda é útil para ter uma primeira estimativa das formas 
de vibração do material granular. Na primeira frequência natural 
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pode ser visto que na base aparece uma pequena aceleração, 
produto da excitação do shaker, e a aceleração é incrementada 
quando é incrementada a altura. O ponto onde acontece a máxima 
aceleração está localizado na superfície superior das partículas. 
Assim, essa forma de vibração pode ser considerada correspondente 
à primeira forma de vibração de um cilindro sólido devida a uma 
onda longitudinal estacionária. 
 
Figura 5-21. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base e na superfície 
de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro de alumínio. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-22. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 19 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
 
Fontes figuras 5-22 até 5-28: Elaboradas pelo autor. 
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Figura 5-23. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 38 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
 
Figura 5-24. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 56 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
 
Figura 5-25. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 75 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
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Figura 5-26. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 94 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
 
Figura 5-27. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 113 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
 
Figura 5-28. Transmissibilidade e níveis de aceleração na base, a 131 mm de 
altura e na superfície de 150 mm de partículas de poliuretano em um cilindro. 
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5.6. VELOCIDADE DE ONDA LONGITUDINAL EM FUNÇÃO 
DA ALTURA DO MATERIAL GRANULAR 
 
Quando o material granular é submetido a um nível de vibração 
suficientemente baixo, ele se comportar como um sólido. Nesse 
caso, uma perturbação deveria propagar ondas longitudinais através 
deste meio com certa velocidade cl. A velocidade da perturbação 
deveria depender do tipo de meio e a ligação entre uma e outra 
partícula. Se a união é fraca, a perturbação viaja lentamente; se for 
forte, viaja rápido. No caso de um amortecedor EPD sem tampa 
superior, submetido a uma vibração vertical, a altura do material 
granular define ondas longitudinais estacionárias as quais podem 
ser vistas como frequências naturais ou ressonâncias. Quando o 
amortecedor é excitado na frequência natural fn, a onda deveria ser 
propagada pelo meio granular dissipando energia pela deformação e 
atrito das partículas.  
A velocidade de onda longitudinal cl em um meio sólido é 




  , (5.19) 
onde λ é o comprimento de onda, T é o período da onda, e f é a 
frequência da onda longitudinal.  
Nesta subseção será apresentado um estudo da velocidade de 
onda cl como uma função da altura L do material granular dentro de 
um tubo de alumínio. Foram testados três tipos de partículas: 
poliuretano, elastômero A (macio) e elastômero B (mais rígido). 
Para esse fim foi considerado que a altura L das partículas 
corresponde a ¼ do comprimento da primeira frequência natural do 
material granular. Essa suposição foi mostrada experimentalmente 
na subseção anterior. Assim, a equação (5.19) fica da seguinte 
forma:  
4lc Lf  (5.20) 
Logo, com uma altura L dada das partículas e conhecendo a 
frequência do primeiro modo de vibração do material granular, é 
possível obter a velocidade da correspondente onda longitudinal 
estacionária.  
A fim de obter as frequências naturais de um amortecedor EPD 
como uma função da altura L do material granular foi medida a sua 
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impedância na base aplicando movimento vertical. O recipiente 
usado foi novamente o tubo de alumínio de 156 mm de altura, 59 
mm de diâmetro, e 0,4 mm de espessura. 
 
5.6.1. Amortecedor EPD com Partículas de Poliuretano 
 
A Figura 5-29 mostra a magnitude da impedância de um 
amortecedor EPD em função da altura de partículas de poliuretano. 
Esta figura apresenta um conjunto de picos. Os dois primeiros picos 
aparecem bem definidos. Os picos superiores parecem estar 
solapados entre eles. Quando a altura das partículas é maior estes 
picos ficam mais definidos. À medida que a altura das partículas 
aumenta, diminuem as frequências naturais e aumentam os seus 
valores de pico (pelo menos nas duas primeiras frequências naturais 
do material granular). Porém, o valor pico incrementa mais 
rapidamente no caso da segunda frequência natural comparado com 
a primeira. Assim, para uma altura menor ou igual a 60 mm, o pico 
do primeiro modo de vibração é maior do que o segundo. Para uma 
altura maior ou igual a 75 mm o resultado é inverso. No modo de 
vibração correspondente ao sistema tubo-partículas com frequência 
natural em 1250 Hz, um incremento das partículas faz incrementar 
o amortecimento. Isto é observado através da redução do valor pico 
e por uma extensão da largura do pico nessa freqüência. 
 
Figura 5-29. Magnitude da impedância de um amortecedor EPD em função da 
altura de partículas de Poliuretano. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
CAPÍTULO 5  75 
Figura 5-30. Velocidade da primeira onda estacionária em função da altura de 
partículas de poliuretano. Curva vermelha: dados calculados a partir das curvas 
da Figura 5-29. Curva azul: Reta calculada com ajuste de curva. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Para cada uma das curvas da Figura 5-29 foi determinada a 
primeira frequência natural fn. Logo, a fim de obter a velocidade de 
onda longitudinal cl, foi usado o valor de cada uma destas 
frequências e as correspondentes alturas das partículas, e depois 
inseridas na equação (5.20). A relação entre cl e a altura L das 
partículas teve como resultado uma reta mostrada na  Figura 5-30. 
Usando um ajuste de curva linear foi determinada a seguinte 
equação da velocidade de onda longitudinal cl das partículas de 
poliuretano dentro de um cilindro de 59 mm de diâmetro em função 
da sua altura: 
6.07 683.65lc L   (5.21) 
A reta obtida das curvas experimentais da impedância e aquela 
obtida do ajuste de curva linear são mostradas na Figura 5-30. 





  (5.22) 
Com esse resultado, agora a frequência do primeiro modo de 
vibração do material granular pode ser predito em função da altura 
conhecendo apenas a sua velocidade de onda longitudinal cl. Assim, 
inserindo cl obtido pelo ajuste de curva dado na equação (5.21) na 
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     (5.23) 
A curva obtida dessa equação e os valores obtidos 
experimentalmente são mostrados na Figura 5-31. Existe uma 
razoável concordância entre a curva obtida por ajuste de curva e 
pelos dados experimentais. A faixa de frequências possível para um 
amortecedor EPD com partículas de elastômero dentro de um 
cilindro com 59 mm de diâmetro e altura entre 0 e 0,3 m está entre 
176 e 323 Hz. Devido ao fato de que a curva decresce 
assintoticamente, um incremento na altura das partículas não 
produzirá um decrescimento significativo na frequência. A máxima 
frequência igual a 176 Hz é um caso limite. Esse é um valor dado 
pela equação, mas na realidade se as partículas têm uma altura igual 
a zero significa que não tem partículas, e, portanto, não será 
dissipada energia. Uma altura pequena das partículas deveria 
fornecer provavelmente uma pequena quantidade de 
amortecimento. Portanto, a faixa real de frequência de aplicação do 
amortecedor EPD é um tema que precisa ser estudado no futuro. 
Determinar a quantidade de energia dissipada pelo amortecedor 
EPD em função da altura e a altura mínima das partículas aceitável 
são também temas necessário e deveriam ser estudados no futuro. 
 
Figura 5-31. Frequência da primeira onda estacionária em função da altura das 
partículas de poliuretano. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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De modo geral, qualquer material granulado tem uma velocidade 
de onda longitudinal dada por: 
lc a bL   (5.24) 
Logo, utilizando a equação (5.22) obtemos a frequência f1 do 







   (5.25) 
O processo mostrado nessa subseção foi usado para dos tipos de 
partículas de elastômero. Os resultados são mostrados na seguinte  
subseção.  
 
5.6.2. Amortecedor EPD com Partículas de Elastômeros A e B 
 
A Figura 5-32 mostra a magnitude da impedância de um 
amortecedor EPD em função da altura de partículas de elastômero 
A. Essas curvas foram similares àquelas da Figura 5-29, mas a faixa 
de frequência decresceu drasticamente. 
 
Figura 5-32. Magnitude da impedância de um amortecedor EPD em função da 
altura de partículas de elastômero A. 
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Figura 5-33. Velocidade da primeira onda estacionária em função da altura de 
partículas de elastômero A. Curva vermelha: dados calculados a partir das 
curvas da Figura 32. Curva azul: Reta calculada com ajuste de curva. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 5-33 mostra a velocidade da primeira onda estacionária 
em função da altura de partículas de elastômero A. A relação entre 
cl e a altura L novamente foi uma reta. Usando um ajuste de curva 
linear foi determinada a seguinte equação: 
1.47 100.57lc L   (5.26) 
Logo, usando a equação (5.25), a frequência f1 da primeira onda 
longitudinal estacionária do material granular com partículas de 





   (5.27) 
A Figura 5-34 mostra a curva das frequências da primeira onda 
longitudinal estacionária em função da altura de partículas de 
elastômero A, obtida experimentalmente e com ajuste de curva dada 
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Figura 5-34. Frequência da primeira onda estacionária em função da altura das 
partículas de elastômero A. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 5-35. Magnitude da impedância de um amortecedor EPD em função da 
altura de partículas de elastômero B. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 5-35 mostra a magnitude da impedância de um 
amortecedor EPD em função da altura de partículas de elastômero 
B. As curvas são similares àquelas da Figura 5-32, mas a faixa de 
frequência agora teve um incremento.  
A Figura 5-36 mostra a velocidade da primeira onda estacionária 
em função da altura de partículas de elastômero B. A relação entre 
cl e a altura L continua sendo uma reta. Usando um ajuste de curva 
linear foi determinada a seguinte equação: 
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4.35 243.77lc L   (5.28) 
Figura 5-36. Velocidade da primeira onda estacionária em função da altura de 
partículas de elastômero B. Curva vermelha: dados calculados a partir dos 
resultados de medições mostrados na Figura 5-35. Curva azul: reta calculada 
com ajuste de curva. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Logo, usando novamente a equação (5.25), a frequência f1 da 
primeira onda longitudinal estacionária do material granular de 





   (5.29) 
A Figura 5-37 mostra a curva das frequências da primeira onda 
longitudinal estacionária em função da altura de partículas de 
elastômero B, obtida experimentalmente e com ajuste de curva dada 
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Figura 5-37. Frequência da primeira onda estacionária em função da altura das 
partículas de elastômero B. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 5-38 mostra as curvas de frequência da primeira onda 
estacionária em função da altura dos três tipos de partículas aqui 
estudados. Para pequenas alturas de material granular, a sua 
primeira frequência natural decai relativamente rápido. Porém, 
quando a altura das partículas é incrementada, esta frequência 
permanece quase constante. Assim, a primeira frequência natural do 
amortecedor com partículas de poliuretano está ao redor de 180 Hz, 
a com partículas de elastômero B está ao redor de 65 Hz e a com 
partículas de elastômero B está ao redor de 27 Hz.. 
 
Figura 5-38. Frequência da primeira onda estacionária em função da altura de 
três materiais granulares. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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5.7. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES 
 
Foi estudada inicialmente a curva de impedância na base de um 
amortecedor EPD com 45 mm de altura de partículas de 
poliuretano. Este amortecedor apresentou um pico em 204 Hz e 
outro em 338 Hz. Além disso, outros picos aparecem em 
frequências superiores. A parte real da impedância do amortecedor 
mostrou que ele dissipa energia em frequências a partir do primeiro 
pico da impedância, isto é, acima de 204 Hz. O cilindro apresenta 
sua primeira frequência natural em 1250 Hz. As partículas 
adicionam um considerável amortecimento a este modo de vibração 
do cilindro. 
O amortecedor EPD estudado inicialmente no presente capítulo, 
foi modelado razoavelmente com um sistema de 8 GDL unidos em 
paralelo na base. Uma aceitável correspondência existe entre as 
curvas teóricas e as experimentais. Assim, a impedância de um 
amortecedor EPD pode ser considerada como a soma de um 
conjunto de impedâncias produzidas por ressonâncias do material 
granular e a impedância própria do recipiente amortecida com as 
partículas. Cada ressonância das partículas deve ter a sua própria 
forma de vibração, como foi mostrado posteriormente, produzida 
por ondas estacionárias. Assim, o amortecedor EPD pode ser 
considerado como a união em paralelo de um conjunto de sistemas 
de 1 GDL onde cada um deles é devido a um modo de vibração das 
partículas e do recipiente.  
A fim de conhecer a forma do primeiro modo de vibração de um 
material granular dentro de um tubo, foi feito um estudo da sua 
aceleração em função da altura do material granular. Na primeira 
frequência natural pode ser visto que na base aparece uma pequena 
aceleração, produto da excitação do shaker, e a aceleração é 
incrementada quando é incrementada a altura. O ponto onde 
acontece a máxima aceleração está localizado na superfície superior 
das partículas. Assim, foi mostrado que a forma de vibração do 
primeiro modo de um material granular dentro de um tubo é igual à 
primeira forma de vibração de um cilindro sólido (o fluído), 
engastado num extremo e livre no outro, devida a uma onda 
longitudinal estacionária. Isto é, deslocamento zero no extremo 
engastado e deslocamento máximo no extremo livre. 
A afirmação anterior leva a supor que os materiais granulares 
apresentam ondas longitudinais estacionárias similares às de um 
corpo sólido (ou fluído). Assim, o material granular tem um 
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conjunto de modos de vibração e as suas correspondentes 
frequências naturais produzidas por ondas estacionárias. Quando 
essas frequências naturais são excitadas externamente, energia 
vibratória é dissipada pela deformação e atrito entre partículas do 
material granular.  
Subsequentemente foi mostrado que a relação entre a velocidade 
de onda longitudinal e a altura do material granular não é constante 
como no caso de um sólido ou fluído, mas na realidade uma reta 
com certa inclinação. Isso pode ser explicado porque a densidade 
do material granular aumenta à medida que a quantidade de 
partículas é incrementada verticalmente devido à força de 
gravidade. Também a forma do contato e a superfície total de 
contato entre as partículas podem ser alteradas ao incrementar as 
partículas verticalmente. Isso possivelmente leva a mudar o modulo 
de elasticidade do material granular.  
As frequências naturais do amortecedor com partículas de 
poliuretano foram maiores do que com partículas de elastômero B e 
por sua vez, com partículas de elastômero B foram maiores do que 
com partículas de elastômero A. Este resultado coincide com que o 
módulo de elasticidade do poliuretano é maior do que o elastômero 
B e este por sua vez maior do que o elastômero A. Como resultado 
de aplicar a equação de onda longitudinal a um material sólido (o 
fluído) é sabido que as suas frequências naturais longitudinais são 
proporcionais ao módulo de elasticidade do material. Portanto, 
pode se afirmar que o módulo de elasticidade de um material 
granular é diretamente proporcional ao modulo de elasticidade do 
material das suas partículas. Também pode afirmar que as 
frequências naturais de um amortecedor EPD são proporcionais ao 
módulo de elasticidade (ou rigidez) das suas partículas. 
Os valores da velocidade de onda em função da altura do 
material granular determinados para os 3 tipos de partículas 
estudados foram significativamente menores em comparação 
àqueles em estado sólido. Isso é devido ao fato que a ligação entre 
as partículas é mais fraca em comparação com a ligação entre as 
partículas de um sólido.  
Foi desenvolvida uma equação para determinar a frequência do 
amortecedor EPD em função da altura do material granular dentro 
de um tubo de alumínio. Mudando a altura do material granular é 
possível predizer a sua frequência de trabalho. Para pequenas 
alturas de material granular foi observado que a sua primeira 
frequência natural (e aparentemente para as frequências naturais 
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superiores) decai relativamente rápido. Porém, quando a altura das 
partículas é incrementada, esta frequência permanece quase 
constante. 
Considerando que a velocidade de onda cl em um meio sólido ou 
granular depende do seu módulo de elasticidade E e densidade ρ 
pela equação /lc E  , então é útil estudar no futuro a relação 
entre do módulo de elasticidade do elastômero no estado sólido e 
no estado granular. Assim, além da altura das partículas deveria ser 
possível controlar a faixa de frequência de trabalho do amortecedor 
de partículas com outros parâmetros tal como o material e tamanho 
das partículas. Também o material granular pode ser 
suficientemente comprimido com uma tampa para mudar a sua 
densidade e assim incrementar a sua primeira frequência natural a 
um valor desejado.  
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6. CAPÍTULO 6: IMPEDÂNCIA DE QUATRO EPD EM 




No Capítulo 4 foram mostrados os resultados do comportamento 
dinâmico de um amortecedor de partículas inserido em um sistema 
de 1 GDL formado por uma viga em balanço. Foi estudado o 
sistema viga-EPD não sintonizado, com uma frequência natural 
relativamente baixa em torno de 25 Hz, e o sistema viga-EPD 
sintonizado, com uma frequência natural em torno de 65 Hz. No 
Capítulo 5 foram mostrados alguns estudos baseados na impedância 
de alguns amortecedores EPD em função da altura do material 
granular excitado com um nível fixo de aceleração. Porém, para 
determinar a aplicabilidade dos amortecedores EPD para problemas 
reais de ruído e vibrações é necessário conhecer seu 
comportamento dinâmico numa faixa ampla de frequências, e, 
devido ao fato de que este amortecedor apresenta um 
comportamento altamente não linear, é necessário também estudar a 
sua dependência com a aceleração. Assim, o presente capítulo 
mostra os resultados e análises de medições de impedância de 
quatro EPDs em função da aceleração e da frequência.  
O recipiente usado pelos EPD foi o mesmo usado no Capítulo 4, 
isto é, um cilindro de alumínio de 45 mm de altura, 59 mm de 
diâmetro, e 0,4 mm de espessura. Os materiais das partículas foram 
três tipos de elastômeros.  Estes elastômeros são referidos aqui 
como elastômero A, elastômero B e poliuretano. O poliuretano é 
mais rígido do que o elastômero B e este por sua vez é mais rígido 
do que o elastômero A. As partículas de elastômeros A e B possuem 
uma forma irregular próxima a prismas retangulares como 
mostrados no centro da Figura 6-1.  Além disso, foram usadas 
partículas de elastômero A com espessura mais fina e em forma 
irregular, produto de trituramento, como mostrado à esquerda da 
Figura 6-1. As partículas de poliuretano usadas possuem uma forma 
oval semelhante a graus de arroz e são mostradas na direita da 
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Figura 6-1. Geometrias das partículas de elastômero usadas no amortecedor 
EPD (É mostrada uma caneta para dimensionar as medidas das partículas).  
 
 
6.2. METODOLOGIA DAS MEDIÇÕES  
 
A medição da impedância na base de cada amortecedor EPD 
estudado foi realizada com a montagem mostrada na Figura 6-2. 
Uma cabeça de impedância foi inserida rigidamente entre o 
excitador de vibrações e o recipiente dos amortecedores EPD. O 
excitador de vibrações foi alimentado com um sinal swept sine. 
Foram aplicados diferentes amplitudes do sinal de tal forma que o 
amortecedor experimentasse um nível máximo de aceleração igual a 
-30, -25, -15, -10, -7, -5, -3, -1, 1, 3, 5, 7, 9, 11, 13, 15, 17 e 20 dB 
(referência 1 g). Foi considerado como referência o nível máximo 
porque a resposta do shaker não é plana. Ela possui um máximo de 
aceleração ao redor de 130 Hz. A faixa de frequência analisada foi 
diferente para cada EPD e dependeu da frequência e largura do seu 
primeiro pico em cada caso.  
 
Figura 6-2. Sistema de medição da impedância de um amortecedor EPD em 







Elastômero A Elastômero B Elastômero A triturado Poliuretano 
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6.3. IMPEDÂNCIA DE UM EPD COM 40G DE PARTÍCULAS DE 
ELASTÔMERO A TRITURADO 
 
As figuras 6-3 até a 6-6 mostram respectivamente a magnitude, a 
parte real, a parte imaginária e o ângulo de fase da impedância de 
um amortecedor EPD com 40 g de partículas de elastômero A 
triturado (ver Figura 6-1) em função da aceleração e da frequência, 
obtidas experimentalmente com a metodologia detalhada na seção 
anterior. A Parte a) destes gráficos mostra as curvas obtidas para 
cada nível de aceleração aplicado; e a parte b) mostra um gráfico 
3D usando interpolação das mesmas curvas mostradas na parte a).  
Na Figura 6-3 pode ser observado que para baixos níveis de 
aceleração a impedância do EPD apresenta três picos bem 
definidos. Estes picos correspondem a ondas estacionárias das 
partículas, como mostrado no Capítulo 5. Para a curva de -30 dB 
estes picos estão em 36, 55 e 78 Hz. Quando aumenta o nível de 
aceleração, a frequência e a largura destes picos decrescem até o 
ponto de não serem distinguidos. Já na curva de -10 dB são 
distinguidos apenas dois picos. A partir da curva de 5 dB já não é 
possível distinguir um pico. As curvas a partir de -30 dB são suaves 
e contínuas, porém, acima de 0 dB estas são cada vez mais 
irregulares, produto de que as partículas já não estão em estado 
sólido. Considerando que uma largura maior de um pico de uma 
curva de impedância significa um maior amortecimento do sistema, 
pode-se observar na Figura 6-3 b) que, a partir de -30 dB, quando 
aumenta o nível de excitação, aumenta o amortecimento do EPD. 
Esta situação é produzida por causa das ondas estacionárias das 
partículas. Ao redor de 0 dB a largura dos picos é tão grande que já 
não é possível distinguir um pico como tal. Nesta região é atingida 
a maior quantidade de amortecimento do sistema.   
A parte real da impedância representa a contribuição de energia 
dissipada pelo amortecedor. Então, pode ser observado na Figura 6-
4 que as curvas com baixos níveis de aceleração apresentam picos 
bem definidos e começam a dissipar energia a partir de uma 
frequência maior. Quando aumenta o nível de aceleração 
experimentado pelo EPD, os picos começam a ter uma largura 
maior e a contribuição de energia dissipada do amortecedor começa 
em uma frequência menor. Todas as curvas apresentam uma 
dissipação de energia nas frequências superiores. Em torno de 0 dB 
existe uma contribuição de energia dissipada em quase toda a faixa 
de frequência analisada. É importante destacar que na Figura 6-4 b) 
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a região azul em baixa frequência denota zero amortecimento (ou 
quase zero). 
 
Figura 6-3. Magnitude da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero A triturado em função da aceleração e da frequência. a) Curvas 
medidas com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 











CAPÍTULO 6  89 
Figura 6-4. Parte real da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero A triturado em função da aceleração e da frequência. a) Curvas 
medidas com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a).  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Na Figura 6-5 pode ser observado que para baixos níveis de 
aceleração é possível distinguir claramente picos e anti-picos da 
parte imaginária da impedância do EPD. Estes representam 
respectivamente uma contribuição de energia reativa produto do 
elemento massa e do elemento mola do sistema. Quando aumenta o 
nível de aceleração, o fator de perda do sistema começa a ser maior, 
e, portanto, as amplitudes dos picos e anti-picos cada vez menores. 
Ao redor de 0 dB é tanta a dissipação, que já não é possível 
distinguir os picos e anti-picos.  
b) 
a) 
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Figura 6-5. Parte imaginária da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de elastômero A triturado em função da aceleração e da frequência. a) Curvas 
medidas com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Na Figura 6-6 pode ser observado que todas as curvas 
apresentam uma fase inicial em baixa frequência igual em 90°, e 
depois elas mudam na primeira frequência natural. Isto se 
corresponde com a curva de impedância típica de um sistema de 1 
ou vários GDL. Quando vai aumentando o nível de aceleração, as 
curvas vão tendo uma inclinação menos abrupta o que indica que o 
sistema vai tendo desde um menor até um maior amortecimento. As 
curvas ainda apresentam mais de uma mudança de fase o que indica 
a presencia de pelo menos outra frequência natural. Assim, na faixa 
de frequência analisada, todas as curvas apresentam ao menos duas 
b) 
a) 
CAPÍTULO 6  91 
frequências naturais deslocadas conforme muda o nível de 
aceleração. 
 
Figura 6-6. Ângulo de fase da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero A triturado em função da aceleração e da frequência. a) Curvas 
medidas com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
6.4. IMPEDÂNCIA DE UM EPD COM 40G DE PARTÍCULAS DE 
ELASTÔMERO A  
 
As figuras 6-7 até a 6-10 mostram respectivamente a magnitude, 
a parte real, a parte imaginária e o ângulo de fase da impedância de 
um amortecedor EPD com 40 g de partículas de elastômero A, em 
forma de prismas retangulares, (ver Figura 6-1) em função da 
aceleração e da frequência, obtidas experimentalmente. Igual como 
foi realizado na seção anterior, a Parte a) destes gráficos mostra as 
curvas obtidas para cada nível de aceleração aplicado, e a parte b) 
mostra um gráfico 3D usando interpolação das mesmas curvas 
mostradas na parte a). As análises realizadas para cada uma destas 
figuras são basicamente as mesmas expressadas na Seção 6.3, por 
isso não serão repetidas. A diferença são os valores das frequências 
naturais do amortecedor EPD. No caso do EPD com partículas de 
elastômero A, a primeira frequência natural aparece em 75 Hz para 
-30 dB de aceleração. Esse valor é bastante superior ao de 36 Hz 
correspondente às partículas de elastômero A trituradas. A faixa de 
frequência usada na análise com partículas trituradas foi de 10 – 
110 Hz aparecendo os três primeiros picos do EPD. Na presente 
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análise foi aumentada a faixa de frequência de 10 – 210 Hz. Mesmo 
com o aumento da faixa de frequência, nas curvas obtidas aqui 
aparece claramente apenas um pico do sistema. O aumento do valor 
das frequências naturais do material granular do amortecedor é 
explicado pela maior rigidez das partículas em relação às partículas 
em forma de prismas retangulares em comparação as trituradas.  
 
Figura 6-7. Magnitude da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero A em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-8. Parte real da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero A em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a).  
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Figura 6-9. Parte imaginária da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de elastômero A em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas 
com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-10. Ângulo de fase da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de elastômero A em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas 
com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
6.5. IMPEDÂNCIA DE UM EPD COM 40G DE PARTÍCULAS DE 
ELASTÔMERO B 
 
As figuras 6-11 até a 6-14 mostram respectivamente a 
magnitude, a parte real, a parte imaginária e o ângulo de fase da 
impedância de um amortecedor EPD com 40 g de partículas de 
elastômero B, em forma de prismas retangulares, (ver Figura 6-1) 
em função da aceleração e da frequência, obtidas 
experimentalmente. Igual como foi realizado na seção anterior, a 
Parte a) destes gráficos mostra as curvas obtidas para cada nível de 
aceleração aplicado, e a parte b) mostra um gráfico 3D usando 
interpolação das mesmas curvas mostradas na parte a). Novamente 
as análises realizadas para cada uma destas figuras são basicamente 
as mesmas expressadas na Seção 6.3. Porém, uma observação 
diferente pode ser vista aqui. O pico da parte real da impedância do 
EPD, mostrado na Figura 6-12, começa em 140 Hz, para -30 dB de 
aceleração, logo desce paulatinamente até chegar perto de 0 dB e 
finalmente muda sua tendência sendo mantido em 0 dB para as 
frequências menores. Isto significa que o EPD dissipa energia 
produto de suas ondas estacionárias que são identificadas 
claramente quando o nível de aceleração é baixo, e quando as 
partículas estão no estado de fluidização, isto é, para movimento 
vertical, perto de 1 g de aceleração.  
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Por outro lado, a primeira frequência natural do EPD com 
partículas de elastômero B se apresenta em 133 Hz para -30 dB de 
aceleração. Esse valor é bastante superior em comparação ao EPD 
com partículas de elastômero A, com similar geometria, que foi de 
75 Hz. Isto é devido a maior rigidez do elastômero B em 
comparação ao elastômero A. A faixa de frequência analisada agora 
foi a partir de 20 até 420 Hz. Nesta faixa de frequência aparece nos 
resultados novamente apenas um pico do EPD. 
 
Figura 6-11. Magnitude da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero B em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-12. Parte real da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
elastômero B em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-13. Parte imaginária da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de elastômero B em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas 
com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-14. Ângulo de fase da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de elastômero B em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas 
com sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
6.6. IMPEDÂNCIA DE UM EPD COM 40G DE PARTÍCULAS DE 
POLIURETANO  
 
As figuras 6-15 até a 6-18 mostram respectivamente a 
magnitude, a parte real, a parte imaginária e o ângulo de fase da 
impedância de um amortecedor EPD com 40 g de partículas de 
poliuretano, (ver Figura 6-1) em função da aceleração e da 
frequência, obtidas experimentalmente. Igual como foi realizado 
nas seções anteriores, a Parte a) destes gráficos mostra as curvas 
obtidas para cada nível de aceleração aplicado, e a parte b) mostra 
um gráfico 3D usando interpolação das mesmas curvas mostradas 
na parte a). As análises realizadas para cada uma destas figuras são 
basicamente as mesmas expressadas na Seção 6.3. Também pode 
ser vista aqui, na Figura 6-16, que a tendência do pico da parte real 
da impedância é mantido em 0 dB para as baixas frequências como 
assinalado na seção anterior. 
A primeira frequência natural do EPD com partículas de 
poliuretano se apresenta em 274 Hz para -30 dB de aceleração. Esse 
valor é novamente superior em comparação aos anteriores EPD 
analisados. Isto é devido a maior rigidez das partículas de 
poliuretano em comparação com as de elastômero A e B. A faixa de 
frequências analisada agora foi a partir de 20 até 520 Hz. Nesta 
faixa de frequências aparece nos resultados novamente apenas um 
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pico do EPD. 
 
Figura 6-15. Magnitude da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
poliuretano em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-16. Parte real da impedância de um EPD com 40 g de partículas de 
poliuretano em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-17. Parte imaginária da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de poliuretano em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
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Figura 6-18. Ângulo de fase da impedância de um EPD com 40 g de partículas 
de poliuretano em função da aceleração e da frequência. a) Curvas medidas com 
sinal swept sine. b) Interpolação em 3D das mesmas curvas de a). 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
6.7. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES 
 
Foi medida a impedância de quatro EPDs em função da 
aceleração e da frequência. Isto permitiu levantar gráficos 3D que 
forneceram uma visão ampla do comportamento dos EPDs 
estudados, e no qual se obteve importantes conclusões. Como já 
visto em capítulos anteriores, o comportamento dinâmico destes 
amortecedores depende altamente da aceleração e frequência 
experimentada.  
Quando o amortecedor é excitado em baixa frequência, abaixo 
da primeira frequência natural do amortecedor e para acelerações 
bem menores de 1 g, este apresenta uma região com amortecimento 
nulo (ou quase nulo). Nesta região, as partículas são comportadas 
como uma massa sólida e o amortecedor EPD não funciona como 
tal.  
Para qualquer frequência dentro da faixa analisada e quando a 
aceleração é aumentada até ao redor de 1 g, as partículas alcançam 
um estado de fluidização. O movimento das partículas neste estado 
produz a máxima quantidade de dissipação de energia devido ao 
atrito e colisões inelásticas entre as partículas e entre as partículas e 
as paredes do recipiente.  
Também em toda a faixa de frequência analisada, quando a 
aceleração é ainda aumentada até bem acima de 1 g, o 
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amortecimento diminui. Isto devido ao fato que um conjunto de 
partículas começa a ficar no ar e há menos partículas produzindo 
atrito e colisões inelásticas. Neste caso, a massa efetiva das 
partículas diminui.  
A aparição de picos e anti-picos na parte imaginária da 
impedância significa que existe uma parte reativa tipo massa e 
outra parte reativa tipo mola do material granular. Cada partícula 
atua como um elemento mola e elemento massa unido em paralelo. 
A perturbação é propagada de uma partícula para outra do material 
granular. Como o comprimento do material granular de um EPD é 
finito, a propagação de ondas gera ondas refletidas, e, portanto, 
ondas estacionárias.  
Quando o amortecedor é excitado em uma das suas frequências 
naturais, e com um nível de aceleração o suficientemente baixo, a 
ligação entre as partículas se mantêm forte e elas comportam-se 
como um sólido com capacidade de propagar ondas. Porém, neste 
caso, a diferença de quando a frequência de excitação é bem menor 
da primeira frequência natural do EPD, é que as partículas 
viscoelásticas dissipam energia por causa da sua deformação. 
Também, por estarem em ressonância, as partículas conseguem um 
maior movimento com menor aceleração aplicada ao recipiente do 
EPD. Assim, a dissipação de energia por atrito pode começar com 
acelerações bem menores de 1 g. O resultado é que quanto maior é 
a aceleração experimentada pelo recipiente do EPD, maior é o seu 
amortecimento. Esta afirmação é valida para acelerações até alguns 
poucos dB acima de 0 dB. Outra forma de enxergar este fenômeno é 
que as ondas estacionárias do material granular de um EPD 
prolongam o estado de fluidização das partículas para níveis de 
aceleração menores. 
 Um EPD dissipa energia em toda a faixa de frequências 
superiores da sua primeira frequência natural. Isto devido ao fato 
que o amortecedor EPD possui um conjunto de frequências 
naturais, teoricamente infinito e com maior densidade modal 
quando aumenta a frequência. Assim, a contribuição dissipativa fica 
solapada na frequência (isto pode se visto claramente nos gráficos 
da parte real da impedância). 
Uma observação importante dos gráficos de impedância 
analisados é que: quando aumenta o nível de aceleração 
experimentado pelo EPD, o contato entre as partículas é cada vez 
mais fraco, e, portanto, a velocidade de propagação de onda, o 
modulo de elasticidade, e a frequência dos picos correspondentes as 
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ondas estacionárias diminuem. Quando o nível de aceleração é 
suficientemente alto, se produz uma quebra das curvas devido a que 
as partículas perdem a conexão necessária para transmitir uma 
perturbação. Esta quebra pode ser vista tanto nas curvas de 
magnitude, quanto na parte real e parte imaginária da impedância 
dos EPD.  Deve ser tomado em consideração que a resposta do 
shaker não é plana. Este experimenta uma aceleração crescente até 
130 Hz. Assim, quando aumenta a frequência, também aumenta a 
aceleração nesta faixa.  
No Capítulo 5 foi descoberto que as frequências naturais de um 
amortecedor EPD são proporcionais à rigidez das suas partículas. 
Esta afirmação foi comprovada no presente capítulo, onde foi 
adicionada a aceleração como variável.  Assim, as frequências 
naturais do amortecedor com partículas de poliuretano foram 
maiores do que com partículas de elastômero B e por sua vez, com 
partículas de elastômero B foram maiores do que com partículas de 
elastômero A e por sua vez também, com partículas de elastômero A 
foram maiores do que com partículas trituradas de elastômero A.  
Como trabalho futuro, parece útil modelar as frequências 
naturais de um EPD como uma função de parâmetros tais como a 
rigidez, massa e coeficiente de restituição das partículas. Modelos 
de elementos discretos têm sido bastante usados para amortecedores 
de partículas [19, 45, 46,52] e podem ser uma boa alternativa.  
Outra sugestão de trabalho futuro pode ser usar o método da 
potência de entrada para medir o fator de perda de um EPD em 
função da frequência e da aceleração. Para isso deve ser 
considerado o movimento das partículas e achar a sua energia 
cinética. Isto pode ser estimado usando a equação de onda para o 
meio granular.  
Apesar de que os amortecedores de partículas de elastômero ou 
amortecedores de partículas em geral, são chamados de 
amortecedores, no presente estudo foi descoberto que eles podem 
agir como um conjunto de sistemas massa mola unidos em paralelo. 
Assim, este tipo de dispositivo, além de dissipar energia, pode 
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7. CAPÍTULO 7: APLICAÇÃO DE UM EPD SINTONIZADO 





No capítulo anterior foi estudado o comportamento dinâmico de 
alguns EPDs com partículas de elastômero. Foi visto que estes 
amortecedores podem dissipar uma grande quantidade de energia 
dependendo da frequência e da aceleração com que são excitados. 
Também neste estudo foi observado que estes tipos de 
amortecedores apresentam ressonâncias produto de ondas 
estacionárias do material granular. Assim, este tipo de dispositivo 
pode ser usado também como um neutralizador dinâmico. Nessas 
condições, aparece a hipótese de que ajustando adequadamente os 
parâmetros dos EPDs, tamanho, rigidez e massa das partículas, 
pode ser atingida uma grande atenuação dos valores pico de 
vibração de uma estrutura. Assim, o objetivo deste capítulo é obter 
uma estimativa inicial do quanto pode um EPD amortecer e atenuar 
a vibração de uma frequência natural de uma placa de aço quando 
estão sintonizados, isto é, a frequência de trabalho do amortecedor 
coincide com a frequência de um modo de vibração da placa.  
Sabendo que enquanto menor é o nível de aceleração submetido 
a um EPD, cada um dos seus modos de vibração é comportado mais 
próximo de um sistema massa-mola e é comparativamente maior a 
parte reativa tipo massa e tipo mola e menor a parte dissipativa. 
Com a finalidade de usar o EPD como um neutralizador dinâmico, 
foi aplicado então um nível de aceleração o mais baixo possível 
tendo como limitante o ruído elétrico de fundo do sistema de 
medição. O valor adequado para isto resultou ser um nível de 
aceleração igual a -40 dB com referencia 1 g
1
. Mesmo que o fator 
de perda diminui enquanto diminui a aceleração do recipiente do 
EPD, ainda em -40 dB de aceleração o fator de perda é elevado para 
os EPD estudados.  
O amortecedor EPD usado neste estudo consistiu de 44 gramas 
de elastômero B contidas em um recipiente cilíndrico de alumínio 
de 57,5 mm de espessura e uma massa de 5 gramas. A primeira 
frequência natural do EPD foi 62 Hz.  
                                                             
1 Todos os níveis de aceleração em dB neste capítulo estão referenciados 
com 1 g de aceleração, exceto quando é indicado outro valor.  
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Conhecendo a frequência natural do EPD que será usado, o 
seguinte passo foi encontrar uma placa que contenha uma 
frequência natural igual a 62 Hz. Para isto foi realizado um 
processo de ajuste testando, com uma análise modal experimental 
(AME), algumas placas disponíveis em laboratório e fazendo uma 
análise de elementos finitos (AEF) do seu comportamento modal 
com um software comercial. Finalmente foi encontrada que uma 
placa de aço com dimensões Lx = 41,2 cm, Ly = 21,0 cm e Lz = 2 
mm possui uma frequência natural f 2,0 igual a 62 Hz. 
 
Figura 7-1. De cima para abaixo: as três primeiras formas modais de uma placa 
de aço com dimensões Lx = 41,2 cm, Ly = 21,0 cm e Lz = 0,2 cm. Na esquerda 




Fonte: Elaborado pelo autor.  
 
A forma modal do modo [2 0], correspondente à frequência 
natural f 2,0 por definição apresenta duas linhas nodais, isto é, linhas 
cujos pontos têm deslocamento zero no eixo horizontal e zero linha 
nodal no eixo vertical. A forma modal do modo [2 0] da placa de 
aço obtida experimentalmente e por simulação de um software 
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comercial é mostrada na Figura 7-1. As linhas azuis são linhas 
nodais. Uma boa correspondência existe entre o modelo numérico e 
o experimental. A forma modal deste modo apresenta então duas 
linhas nodais e três áreas de deslocamento. Isto significa que é 
adequado colocar pelo menos um EPD em cada uma destas áreas. 
Assim foi definido colocar três EPD na placa de aço como 
mostrado na Figura 7-2. 
 
Figura 7-2. Esquema das linhas nodais do modo [2 0] de uma placa retangular e 
a posição eficiente de 3 EPD nas áreas de maior deslocamento.  
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Neste capítulo são apresentados os resultados experimentais do 
amortecimento e atenuação de vibração da placa de aço atingida 
com a aplicação dos três amortecedores EPD. A seção 7.2 mostra a 
metodologia das medições de mobilidade da placa e, 
posteriormente, mostra o desenvolvimento de uma equação para  
obter a curva de mobilidade média no espaço e, por último, o 
cálculo do fator de perda através do método da banda de meia 
potência e do método da potência de entrada.  A seção 7.3 mostra os 
resultados das medições focalizadas na frequência natural f 2,0 e 
também na faixa de frequências entre 20 e 2 kHz. Finalmente a 
seção 7.4 apresenta conclusões e uma discussão dos resultados. 
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7.2. METODOLOGIA DAS MEDIÇÕES  
 
O sistema de medição usado para realizar medições de 
mobilidade da placa de aço com e sem amortecedores EPD é 
mostrado na Figura 7-3. A placa de aço com dimensões Lx = 41,2 
cm, Ly = 21,0 cm e Lz = 2 mm, discretizada em 60 elementos 
igualmente espaçados como mostrado na Figura 7-4, foi pendurada 
em uma estrutura metálica através de cabos de nylon, assim a placa 
permaneceu posicionada horizontalmente na condição de contorno 
livre. Um excitador de vibrações foi colocado na direção vertical no 
canto direito da placa e foi alimentado por um amplificador de 
potência mostrado no canto inferior esquerda. Foi utilizado o 
hardware de aquisição de dados PULSE controlado pelo seu 
software instalado no notebook que aparece no canto inferior 
direito. O sistema PULSE envia o sinal de excitação ao 
amplificador de potência o que por sua vez envia este sinal 
amplificado ao excitador de vibrações. Entre o excitador de 
vibrações e o stinger aderido á placa foi colocada uma cabeça de 
impedância formada por um sensor de força e um acelerômetro. 
Outro acelerômetro foi colocado alternadamente em cada um dos 
60 elementos da placa. 
 
Figura 7-3. Sistema de medição para obter curvas de mobilidade na placa de aço 




Amplificador de potência 
Placa de aço Amortecedores EPD 
Excitador de Vibração 
Cabeça de impedância 
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Figura 7-4. Esquema da discretização da placa de aço em 60 elementos. 
 
1 7 13 19 25 31 37 43 49 55 
2 8 14 20 26 32 38 44 50 56 
3 9 15 21 27 33 39 45 51 57 
4 10 16 22 28 34 40 46 52 58 
5 11 17 23 29 35 41 47 53 59 
6 12 18 24 30 36 42 48 54 60 
 
Figura 7-5. Placa de aço com condição de contorno livre. O excitador de 
vibração está em um canto da placa e o acelerômetro em um elemento da placa 




7.2.1. Curvas de Mobilidade Média no Espaço  
 
Uma quantidade comumente usada para quantificar a vibração 
de uma placa é o valor médio no espaço do valor quadrático médio 





  , (5.1) 
onde  ̅  significa o valor médio no tempo e  o valor médio no 
espaço. S é estendido sobre toda a superfície de vibração, neste 
caso, da placa. v é a velocidade e 2v  é usualmente conhecido 
como a velocidade quadrática média no tempo e no espaço.  
Similarmente, a mobilidade quadrática média no tempo e no 





  , (5.2) 
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Se a placa é discretizada em N elementos, então a Equação (5.2)








  , (5.3) 
onde i é o ponto onde a força é aplicada. Se os N elementos têm as 
mesmas dimensões, e considerando que 2 2
rmsY Y , então a 
mobilidade quadrática média no tempo e no espaço, ou 









  . (5.4) 
As curvas de mobilidade para o cálculo da mobilidade média no 
espaço da placa foram medidas a partir de 20 Hz até 2 kHz com um 
sinal de excitação do tipo swept sine. 
 
7.2.2. Método da Banda de Meia Potência  
 
O fator de perda do primeiro modo de vibração da placa com e 
sem amortecedores EPD foi medido usando o método da banda de 
meia potência que foi explicado na Seção 4.2.2. Este método usa 
uma curva de mobilidade da estrutura a medir e calcula o fator de 
perda através da equação 4.1.  
Os pontos de entrada e resposta foram escolhidos em áreas de 
grande deslocamento para o primeiro modo de vibração da placa. 
(ver Figura 7-1). O ponto de excitação foi localizado no elemento 
60 e a resposta no elemento 3 (ver Figura 7-4). Assim foram obtidas 
curvas de mobilidade considerando a aceleração na resposta e a 
força aplicada na entrada. 
Foi realizada apenas uma medição de mobilidade da placa sem 
amortecedores com um nível de aceleração igual a -30 dB na 
entrada, por considerar este sistema linear. No caso da placa de aço 
com amortecedores o sistema é não linear e foi excitado com 
diferentes níveis de aceleração na entrada desde -40 dB até +7 dB 
(referencia 1 g de aceleração).  
CAPÍTULO 7  113 
7.2.3. Método da Potência de Entrada 
 
Outro método para quantificar o amortecimento de uma estrutura 
é o método da potencia de entrada (PIM) [63, 64]. Este método usa 



















onde Yii é a mobilidade pontual, Yij é a mobilidade de transferência 
entre o ponto de entrada i e o ponto de resposta j e mj é a massa de 
cada um dos N elementos da estrutura discretizada. Para a aplicação 
do método devem ser cumpridas três suposições essenciais [65]: a 
substituição da energia de deformação por energia cinética; a 
linearidade do sistema (as mobilidades são independentes da 
amplitude); e que a estrutura pode ser adequadamente determinada 
com um modesto número de pontos de observação, cada um 




Os resultados são apresentados em duas seções. A seção 7.3.1 
apresenta os resultados das medições com o método da banda de 
meia potência com a finalidade de analisar a atenuação na 
frequência natural f2,0 aplicando diferentes níveis de aceleração. A 
seção 7.3.2 apresenta os resultados em uma banda de frequências 
entre 20 e 2 kHz da mobilidade média no espaço e do fator de perda 
da placa usando o método PIM com e sem amortecedores EPD. 
 
7.3.1. Amortecimento na Frequência Natural f 2,0 da Placa 
 
A Figura 7-6a mostra as curvas de inertância centradas na 
frequência natural f2,0 da placa com e sem amortecedores. Estas 
curvas foram obtidas com o acelerômetro no elemento 3 e a força 
aplicada no elemento 60 (ver Figura 7-4). A curva preta 
corresponde à placa sem amortecedores e as outras curvas 
correspondem à placa com 3 amortecedores EPD com diferentes 
níveis de aceleração aplicada na entrada. Uma grande atenuação do 
valor pico é observada em todas as curvas. Pode ser observado 
também que quanto menor é o nível de aceleração aplicado, maior é 
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a atenuação do valor pico da placa. Devido ao fato que os EPDs 
estão afinados à frequência natural f2,0 da placa, este atuou como 
um neutralizador dinâmico, levando a vibração da placa às 
partículas. Isto coincide com os resultados vistos no Capítulo 6, 
onde foi concluído que quanto menor o nível de aceleração do EPD, 
maior é o comportamento deste como um neutralizador dinâmico. 
Diferente é o caso quando o EPD não está afinado em uma 
frequência natural do sistema como visto no Capítulo 4, por 
exemplo, na Figura 4.8 onde as curvas apresentam maior atenuação 
quando o EPD é submetido a acelerações perto de 1 g e menor 
atenuação quando a aceleração diminui.  
 
Figura 7-6. Curvas de inertância da placa de aço com 3 EPD em função da 
aceleração na entrada a) Curvas de inertância em função da frequência. A curva 
preta corresponde à placa sem amortecedores. b) As mesmas curvas de 
inertância em a) em função da frequência e do nível de aceleração na entrada.   
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A Figura 7-6b mostra as mesmas curvas da Figura 7-6a mas em 
um gráfico 3D usando interpolação dos dados. As curvas de 
inertância são mostradas em função da frequência e aceleração 
experimentada na entrada do sistema. A barra de cores mostra os 
valores de inertância em dB associados a cada cor no gráfico.   
Foi calculado com o método da banda de meia potência o fator 
de perda para cada uma das curvas da Figura 7-6a. Estas curvas 
foram convertidas em curvas de mobilidade para o cálculo do fator 
de perda. Os resultados são mostrados na Figura 7-7. Considerando 
que a placa de aço sem amortecedores possui um comportamento 
linear, o que significa que as curvas FRF não variam com a 
amplitude da excitação, foi feita apenas uma medição de inertância. 
O valor pico da curva de inertância da placa sem amortecedores na 
frequência natural f2,0 foi 52,7 dB e o fator de perda calculado foi η 
= 0,0032.  
O fator de perda da placa com EPDs foi bastante superior para 
todos os níveis de aceleração aplicados. O valor máximo de η foi 
igual a 20% obtido com o menor nível de aceleração de entrada 
igual a –42,1 dB. O fator de perda neste caso foi 0,2 e o valor pico 
da curva de inertância, mostrada na Figura 7-6, foi de 21,6 dB. 
Portanto, a atenuação de vibração atingida para o modo [2 0] da 
placa, usando três amortecedores EPD estrategicamente localizados 
e aplicando uma aceleração igual a -42,1 dB foi igual a 31,1 dB. O 
valor mínimo de η foi igual a 7% obtido com um nível de 
aceleração de entrada igual a -0,8 dB. 
 
Figura 7-7. Fator de perda da placa com e sem amortecedores EPD obtidas com 
o método da banda de meia potência na frequência natural f2,0.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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7.3.2. Amortecimento na Faixa de Frequência entre 20-2kHz. 
 
Foram medidas curvas de mobilidade na faixa de frequências 
entre 20 Hz e 2 kHz em cada um dos 60 elementos da placa com e 
sem amortecedores EPDs. Estas curvas foram usadas para calcular 
as curvas de mobilidade média no espaço, mostrada na Figura 7-8, 
e as curvas do fator de perda com o método PIM, mostradas na 
Figura 7-9. 
Na Figura 7-8 observa-se que o pico correspondente à 
frequência natural f2,0 = 64 Hz da placa de aço sem amortecedores 
foi praticamente eliminado pelo uso dos amortecedores EPD. A 
atenuação deste pico foi aproximadamente de 24 dB. Acima desta 
frequência natural f2,0, os amortecedores EPD ainda fornecem 
amortecimento à placa. Entre 70 Hz e 2 kHz observa-se que alguns 
picos foram grandemente atenuados (com 15 dB de atenuação), 
outros levemente atenuados (com 5dB de atenuação), e alguns não 
foram atenuados. No caso da frequência natural f1,1 = 78 Hz esta 
atenuação é pequena e no caso da frequência natural f2,1 = 164 Hz o 
pico não foi atenuado. Esta situação é explicada porque em ambos 
os casos os amortecedores ficaram localizados em linhas nodais de 
cada modo onde o deslocamento é zero e, portanto, a vibração não 
foi eficientemente transmitida até os amortecedores (As linhas 
modais destes modos podem ser vistas na Figura 7-1). 
 
Figura 7-8. Mobilidade média no espaço da placa de aço com e sem 
amortecedores EPD.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor.  
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Figura 7-9. Fator de perda da placa com três amortecedores EPD obtidas com o 
método da potência de entrada. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 7-9 mostra o fator de perda da placa com três 
amortecedores EPD através do método PIM entre 10 Hz e 2 kHz. 
Claramente é observado um alto pico de amortecimento centrado 
em 60 Hz que define a frequência de trabalho do amortecedor. 
Porém, os amortecedores fornecem um fator de perda acima de 2% 
em quase toda a faixa de frequência analisada, diminuindo apenas 
acima de aproximadamente 700 Hz. Esta curva de fator de perda 
corresponde com a atenuação obtida na placa mostrada na Figura 
7-8 onde foi fortemente atenuado o pico perto de 60 Hz e a maioria 
dos outros picos foram atenuados pelo amortecimento adicionado à 
placa.  
 
7.4. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES  
 
Neste capítulo, três amortecedores EPD foram sintonizados com 
a primeira frequência natural f2,0 de uma placa de aço. O resultado 
foi que o pico do correspondente modo de vibração controlado pelo 
amortecimento adicionado por EPDs foi atenuado em 24 dB sendo 
praticamente eliminado. Isto faz validar a hipótese inicial de que 
ajustando adequadamente os parâmetros dos EPDs, tamanho, 
rigidez e massa das partículas, pode ser atingida uma grande 
atenuação dos valores pico de vibração de uma estrutura. Afirmar-
se então que os amortecedores EPD podem controlar eficientemente 
um modo de vibração de uma placa quando são sintonizados. 
Porém, os pontos de aplicação dos EPDs na placa de aço, 
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localizados estrategicamente para controlar um modo de vibração 
específico, podem coincidir com linhas nodais de outros modos. 
Neste caso, a vibração destes outros modos não será controlada 
efetivamente por não ser transmitida até os EPDs.  
Acima da frequência de trabalho dos amortecedores EPDs, entre 
70 Hz e 1 kHz, estes continuam adicionando amortecimento à placa 
atingindo um fator de perda do sistema entre 0,01 e 0,08. Nesta 
faixa de frequência o amortecimento adicionado atinge uma 
atenuação dos valores picos de até 15 dB.  
Com tudo, a primeira frequência natural do amortecedor EPD e 
a sua localização na estrutura são os aspectos que devem ser 
levados em consideração na hora de planejar o controle de vibração 
de uma estrutura em um modo de vibração particular. Para isto, é 
necessário conhecer a forma do modo de vibração que se deseja 
controlar em determinada estrutura. Portanto, é necessário realizar 
previamente uma análise modal da estrutura analiticamente ou 
experimentalmente. Conhecendo a forma modal do modo de 
interesse, podem ser definidas as posições de EPDs nos pontos de 
máximo deslocamento.  
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8. CAPÍTULO 8: APLICAÇÃO DE EPDs EM UMA UNIDADE 
DE PISO DE AVIÃO E COMPARAÇÃO COM OUTRAS 




As vibrações produzidas por fontes internas e externas de uma 
aeronave são transmitidas através de diferentes caminhos até chegar 
aos painéis do piso de avião. Na condição de cruzeiro, a camada 
limite turbulenta chega a ser a fonte mais importante, porém ainda 
os caminhos de transmissão são vários. Dependendo da 
configuração do avião, a transmissão da vibração da fuselagem até 
a estrutura do piso e, logo, a radiação sonora dos painéis do piso 
para o interior da aeronave pode chegar a ser um caminho de 
transmissão importante [71]. Estas vibrações afetam o conforto 
vibro-acústico dos tripulantes da aeronave o que tem levado à busca 
de métodos eficientes para reduzir os níveis de ruído e vibrações 
dentro de uma cabine. Contudo, o ruído interior de uma aeronave é 
considerado um problema complexo com diferentes fontes e 
diferentes caminhos de transmissão [72].  
Como discutido no Capítulo 2, a vibração do sistema receptor 
pode ser controlada tratando o caminho de transmissão com 
isoladores de vibração. Esta técnica também tem sido considerada 
na aeronáutica [73,74]. Particularmente isoladores de vibração 
podem ser usados entre os painéis e as vigas do piso de avião para 
atenuar a vibração transmitida desde as fontes de uma aeronave. 
Também o painel do piso pode ser tratado diretamente adicionando 
amortecimento para atenuar os picos de vibração. Isolamento e 
amortecimento podem ser usados conjuntamente. 
Por outro lado, painéis tipo honeycomb são amplamente usados 
como piso de avião e em estruturas aeroespaciais devido ao fato de 
serem leves, o que leva a um menor consumo de combustível, e 
resistentes. Estes painéis levam um núcleo rígido geralmente feito 
de alumínio. Porém, estruturas leves e rígidas são conversores 
eficientes de vibração em som [75]. A Figura 8.1 mostra curvas de 
eficiência de radiação típicas de painéis honeycomb obtidas por 
Heron [76]. Esses painéis são altamente dependentes da rigidez de 
cisalhamento do núcleo. Uma maior rigidez do núcleo produz uma 
maior eficiência de radiação do painel honeycomb.  
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Figura 8-1. Curvas de eficiência de radiação típica de painéis tipo honeycomb 
 
 
 Fonte: [76].  
 
Foram aplicados os EPDs estudados nesta pesquisa em uma 
unidade de piso de avião disponível no Laboratório de Vibrações e 
Acústica da UFSC com a finalidade de avaliar o seu desempenho 
como amortecedor de vibrações. Esta unidade, mostrada na Figura 
8-2, consiste de um painel de piso de avião tipo honeycomb, uma 
base de apoio de alumínio e seis suportes que permitem conectar o 
painel com a base. 
O painel honeycomb usado é composto de um núcleo de 
alumínio e duas folhas externas de fibra de vidro (Epoxy/glass) 
com 1,47 m de comprimento, 0,61 m de largura, 10,50 mm de 
espessura e uma massa de 2,79 kg. Detalhes deste painel podem ser 
visto no Anexo 1. 
A base de apoio do painel do piso foi construída com quatro 
vigas retangulares de alumínio oco de 1,50 mm de espessura. Para 
conectar o painel com a base do piso foram fabricados seis suportes 
cilíndricos de alumínio sólido, como mostrado na Figura 8-3. Eles 
foram fixados, com adesivo rígido instantâneo, à base de apoio do 
piso. O furo no centro tem rosca para conectar o painel rigidamente 
com um parafuso. Os dois furos laterais também têm rosca, mas 
para fixar um isolador comercial. A Figura 8.4 mostra a base de 
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Figura 8-3. Suportes cilíndricos de alumínio sólido para conectar o painel do 




O painel honeycomb é fixado nos suportes da base de apoio 
através de parafusos. Porém, a própria forma deste tipo de painel 
torna não conveniente a inserção direta dos parafusos devido aos 
espaços livres no interior do painel, o que daria instabilidade à 
conexão. Para evitar este problema foram inseridos fixadores 
comerciais usados nestes tipos de painéis como mostrado na Figura 
8-5. Mais detalhes deste tipo de fixador é mostrado no Anexo 2.  
122 Aplicação de EPDs em uma Unidade de Piso de Avião e 
Comparação com Outras Técnicas de Controle de Vibração 
Neste capítulo são apresentados resultados experimentais dos 
níveis de atenuação de vibração da unidade de piso de avião 
construída em laboratório produzida pela adição de EPDs. Esses 
resultados foram comparados com a atenuação produzida por outras 
técnicas de controle de ruído e vibrações amplamente usadas: 
tratamento de amortecimento por camada limitadora (CLD, pelas 
suas siglas em inglês), e isoladores de vibração. A seção 8.2 mostra 
a metodologia usada para as medições do nível de aceleração médio 
no espaço do painel do piso de avião. A seção 8.3 mostra os 
resultados destas medições para o painel com conexão rígida à base 
de apoio. Nesta seção foi definido o nível de potência fornecido ao 
sistema, de tal maneira que os níveis de vibração no painel ficassem 
próximos a valores de aceleração típicos de um piso de avião, e foi 
feito um estudo de linearidade do sistema. A seção 8.4 apresenta os 
resultados da atenuação da resposta do painel do piso de avião com 
EPDs. A seção 8.5 mostra os resultados da resposta do painel com 
três tipos de isoladores. A seção 8.6 mostra os resultados da 
resposta do painel com um tratamento de amortecimento por 
camada limitadora. A seção 8.7 mostra uma comparação dos 
resultados obtidos com as diferentes técnicas de controle de ruído e 
vibrações estudadas aqui, e a seção 8.8 apresenta uma breve 
discussão do que foi tratado no capítulo e as conclusões.  
 
Figura 8-4. Base de alumínio da unidade de piso de avião construída em 
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8.2. METODOLOGIA DAS MEDIÇÕES DO NÍVEL DE 
ACELERAÇÃO MÉDIA ESPACIAL NO PAINEL 
 
As medições do nível de aceleração média no espaço do painel 
do piso de avião com e sem tratamento de controle de vibração 
foram realizadas posicionando o excitador de vibração na parte 
inferior da base do piso, na direção vertical, em dois pontos 
diferentes, e foi alimentado com um sinal de ruído branco. A 
montagem e o sistema de medição são mostrados na Figura 8-6. A 
lista dos equipamentos usados é apresentada na Tabela 1. 
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Tabela 1. Equipamento usado no sistema de medição. 
 


























Type 3109 and LAN 
Interface Type 7533 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A resposta foi medida em oito pontos localizados aleatoriamente 
sobre a superfície do painel do piso como mostrado na Figura 8-7. 
Em cada um destes pontos foi obtida uma curva do nível de 
aceleração. Para obter uma única curva representativa do nível de 
aceleração do painel do piso foi calculada a aceleração média no 
espaço x  usando a Equação (8.1) com N = 8. O desenvolvimento 
desta equação foi detalhado na Seção 7.2.1, mas agora para a 








  . (8.1) 
Todas as medições com os distintos tratamentos de controle de 
vibração do painel do piso foram feitas com a mesma potência 
elétrica enviada ao excitador de vibrações. Isto fez possível 
comparar os resultados do nível de vibração médio no espaço para 
cada tratamento aplicado. 
Para realizar um estudo de linearidade foram medidas também 
as curvas FRF tipo inertância considerando a aceleração nas 
respostas e a força aplicada na base de apoio. Para este objetivo foi 
posicionada uma cabeça de impedância no ponto de aplicação da 
força de entrada ao sistema, entre o excitador de vibração e a base 
de apoio do piso. 
 
 
CAPÍTULO 8  125 




Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
O primeiro passo para realizar as medições foi estabelecer o 
nível de aceleração submetido ao painel, tomando como referência 
valores de aceleração típicos de um piso de avião. Para esse 
propósito foram adquiridos dados de medições feitas em condições 
normais de cruzeiro de um avião comercial [77]. Em tal estudo, um 
acelerômetro foi posicionado na frente de um dos pés de cinco 
poltronas. Foram obtidas curvas de aceleração a partir de 1 até 200 
Hz. A curva média das acelerações quadráticas destas medições na 
direção vertical é mostrada na Figura 8-8 (curva preta). Esta figura 
mostra também as acelerações médias do painel do piso usando a 
equação (8.1), com diferentes níveis de potência de entrada 
variando de 10 em 10 dB a partir de 10 até 10 kHz. Mesmo que 
estas curvas de resposta no painel cruzam com a obtida in-situ em 
alguma frequência, não existe uma curva que coincida em toda a 
faixa de frequência até 200 Hz.  
O segundo parâmetro para escolher o nível de potência de 
entrada fixo foi a coerência das curvas FRF. A potência de entrada 
cuja curva FRF apresentou a coerência média mais próxima de 1, o 
que garante uma maior confiabilidade da medição, foi escolhida 
como o nível de potência para todas as medições correspondentes 
neste capítulo. As curvas referenciadas como 0 dB na Figura 8-8 e 
na Figura 8-9 são as obtidas com este nível de potência de entrada. 
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Figura 8-8. Nível de aceleração do piso de um avião comercial em estado de 
cruzeiro (curva preta) e níveis de aceleração no painel da unidade de piso de 
avião construída em laboratório com diferentes níveis de potências de entrada.  
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
8.3. NÍVEL DE ACELERAÇÃO DO PAINEL DO PISO DE AVIÃO 
COM CONEXÃO RÍGIDA 
 
8.3.1. Estudo de Linearidade 
 
Curvas FRF são de grande utilidade no estudo vibroacústico de 
estruturas por serem independentes do nível de excitação de entrada 
e representam uma característica própria da estrutura quando o 
sistema tem um comportamento linear. Assim, uma forma de avaliar 
a linearidade de uma estrutura é comparar as FRF com vários níveis 
de potência injetada ao sistema dentro de uma faixa de vibração de 
interesse. Se as FRF não apresentam variações, isto é, todas têm a 
mesma curva, então o sistema é linear. A Figura 8-9 mostra as 
curvas de inertância obtidas das mesmas medições da Figura 8-8. 
Nestas medições foi aplicada uma força vertical na base do piso de 
avião como mostrado na Figura 8-6 e medida a resposta no ponto 3 
do painel do piso de avião (ver Figura 8-7). As curvas não 
apresentam diferenças significativas para cada nível de potência 
injetada no piso de avião de forma que este sistema pode ser 
considerado linear na faixa de nível de excitação aplicado.  
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Figura 8-9. Curvas de inertância obtidas no ponto 3 do painel do piso de avião 
com os níveis de potência de entrada usados na Figura 8-8.  
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Figura 8-10.  Coerência da curva de inertância obtidas no ponto 3 do painel do 
piso de avião com 0 dB de potência de entrada. A linha vermelha indica o valor 
médio da curva.  
 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
Outra forma de conhecer a linearidade de uma estrutura é 
estudar as curvas de coerência das FRF medidas. A função 
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coerência, mede no domínio da frequência, a relação de linearidade 
entre dois sinais. Esta função tem valores entre 0 e 1. Um valor de 
1 indica um sistema totalmente correlacionado. Um valor 0 indica 
não correlação entre as sinais. Os motivos de uma coerência menor 
de 1 pode ser não linearidade do sistema, retardos do sinal não 
compensados, ruído ou fugas na medição. Uma baixa coerência 
pode ser devido a medições erradas ou equipamentos defeituosos. 
Então, as curvas de coerência além de servirem para avaliar a 
linearidade do sistema é uma forma para garantir uma medição 
correta.  
A Figura 8-10 mostra a coerência da curva de inertância, 
mostrada na Figura 8-9, obtida no ponto 3 do painel do piso de 
avião com 0 dB de potencia de entrada. Os anti-picos que aparecem 
são característicos neste tipo de medições e obedecem às 
ressonâncias da estrutura. Os valores em geral estão bastante 
próximos de 1 sendo que a média destes é igual a 0,98. Isto garante 
a linearidade do sistema e permite validar as medições. Esse valor 
médio foi o maior das curvas medidas, pelo que foi escolhido este 
nível de potência de entrada para todas as medições referentes a 
este capítulo. 
 
8.3.2. Resultados das Medições do Nível de Aceleração Média no 
Espaço do Painel do Piso de Avião  
 
Foram realizadas medições do nível de aceleração média no 
espaço do painel do piso de avião, com conexão rígida na sua base 
de apoio. Para conseguir esta condição, o painel foi parafusado em 
cada um dos seis suportes cilíndricos de alumínio fixados na base 
de apoio como mostrado na Figura 8-11.  
 
Figura 8-11. Conexão rígida do painel do piso de avião tipo honeycomb. 
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A Figura 8-12 mostra o nível de aceleração média no espaço do 
painel do piso de avião com conexão rígida (sem tratamento). Esta 
curva foi considerada como referência para calcular a atenuação da 
vibração do painel do piso com os diferentes tratamentos estudados. 
Diferentemente da Figura 8-8, estas curvas estão em terços de 
oitava começando em 11,22 Hz. 
 
Figura 8-12. Curvas de aceleração do painel do piso de avião com conexão 
rígida. Curva preta: Nível de aceleração média espacial. Curvas cinza: níveis de 
aceleração em cada um dos oito pontos medidos. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
8.4. ATENUAÇÃO DE VIBRAÇÃO DE UM PISO DE AVIÃO 
COM EPDs 
 
Foram aderidos amortecedores EPDs na superfície inferior do 
painel do piso de avião, como mostrado na Figura 8-13, para 
adicionar amortecimento e diminuir os níveis de vibração. Foi 
medido o nível de vibração média no painel com 3 EPDs, com 
recipientes de acrílico com base retangular, e 20, 40 e 60 EPDs, 
com recipiente cilíndrico de alumínio. A Tabela 2 mostra as 
diferentes configurações de tipos e quantidades de amortecedores 
aplicados à unidade de piso de avião, e, também, a razão de massa.  
Esta quantidade é calculada dividindo a massa total dos EPD 
aplicados com a massa do painel Honeycomb (igual a 2,79 kg). 
A Figura 8.14 mostra a atenuação da resposta média no espaço 
do painel do piso com os diferentes tipos de EPDs. O melhor 
desempenho foi conseguido por 60 EPDs com recipiente cilíndrico 
de alumínio. Neste estudo foi avaliado o efeito da distribuição das 
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partículas no painel, comparando o desempenho de três EPD com 
recipientes relativamente grandes, feitos de acrílico, com 20 EPDs, 
com recipientes cilíndricos de alumínio. A massa das partículas de 
elastômero é similar em ambos os casos, porém a massa do 
recipiente de acrílico é igual a 115 g e a massa do recipiente de 
alumínio é apenas 5 g. Além disso, os 20 recipientes conseguiram 
ser mais bem distribuído no painel usando uma massa menor (900 g 
vs. 614 g).  A atenuação dos 20 EPDs com recipientes cilíndricos de 
alumínio foi maior do que a conseguida pelos 3 EPDs com grandes 
recipientes de acrílico. Assim, uma maior distribuição das 
partículas conseguiu uma maior atenuação das vibrações num faixa 
ampla de frequências. 
 
Tabela 2. Configurações dos diferentes tipos e quantidades de amortecedores 














3 Acrílico 360 g 540 900 0,32 
20 Alumínio 54 g 560 614 0,22 
40 Alumínio 213 g 1011 1227 0,44 
60 Alumínio 324 g 1517 1841 0,66 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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Figura 8-14. Atenuação da resposta vibratória média no espaço do painel do 




Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
8.5. ATENUAÇÃO DE VIBRAÇÃO DE UM PISO DE AVIÃO 
COM ISOLADORES 
 
Como já tratado no Capítulo 2, uma técnica bastante utilizada no 
controle de ruído e vibrações são os isoladores de vibrações. Como 
estudo prévio, foram medidas as curvas de transmissibilidade em 
cinco isoladores: três comerciais; um constituído por um 
elastômero com base quadrada; e um constituído com um 
elastômero em forma de arco. As curvas de transmissibilidade 
destes cinco isoladores aparecem detalhados no Apêndice 2. Os 
dados experimentais mostraram o que foi assinalado no estudo 
teórico do Capítulo 2. Isto é, quanto menor é  a rigidez de um 
isolador, menor são as suas frequências naturais , e, portanto, maior 
é a sua área de isolamento. Visto de outra forma, é necessário que 
um isolador tenha a sua primeira frequência natural o mais baixo 
possível da frequência mínima a ser controlada. Assim,  o isolador 
com melhor desempenho foi aquele feito com um elastômero em 
forma de arco, cuja primeira frequência natural foi de 14 Hz. O 
seguinte melhor foi o isolador feito com um elastômero com base 
quadrada, cuja primeira frequência natural foi de 29 Hz. Os 
isoladores comerciais obtiveram as primeiras frequências naturais 
igual a 179, 288 e 371 Hz. 
Para conhecer o desempenho destes isoladores na atenuação de 
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vibração do painel de piso de avião, no presente estudo, foram 
escolhidos os isoladores não comerciais e o isolador comercial com 
a sua frequência natural igual a 179 Hz. Estes isoladores foram 
inseridos no caminho de transmissão da vibração. Os isoladores e 
suas respectivas conexões entre o painel do piso com a sua base de 
apoio são mostrados na Figura 8-15.  
 
Figura 8-15.  Painel do piso de avião conectado com: (a) um isolador comercial, 
(b) um isolador formado por um elastômero com base quadrada e (c) um 
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A Figura 8-16 mostra a atenuação da resposta média no espaço 
do painel do piso com os três tipos de isoladores escolhidos. 
Novamente, como esperado pelos resultados experimentais de 
transmissibilidade mostrado no apêndice 2, o isolador formado por 
um elastômero em forma de arco alcançou a máxima atenuação. O 
isolador formado por um elastômero em forma quadrada conseguiu 
a segunda maior atenuação e o isolador comercial uma menor 
atenuação. Todos possuem uma área de amplificação nas baixas 
frequências, isto é, valores de atenuação menores de zero. 
 
Figura 8-16. Atenuação da resposta vibratória média no espaço do painel do 
piso de avião conectado com três tipos de isoladores.  
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
8.6. ATENUAÇÃO DE VIBRAÇÃO DE UM PISO DE AVIÃO 
COM TRATAMENTO DE AMORTECIMENTO POR 
CAMADA LIMITADORA  
 
Outra técnica bastante utilizada no controle de ruído e vibrações 
são os tratamentos de amortecimento multicamadas. Para comparar 
o desempenho dos EPDs com as técnicas atuais foi aderido na 
superfície superior do painel do piso um tratamento de 
amortecimento por camada limitadora comercial (como mostrado 
na Figura 8-17). Este tratamento é projetado para o máximo 
desempenho em temperatura ambiente. 
Os resultados da atenuação do nível de aceleração média no 
espaço do painel do piso de avião com o tratamento de 
amortecimento por camada limitadora aparecem na Figura 8-18. 
Também nessa figura, aparece a correspondente curva de atenuação 
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do piso de avião com 60 EPDs com recipientes cilíndricos de 
alumínio. Estas duas técnicas aplicadas no painel apresentam um 
comportamento similar. Porém, o tratamento de amortecimento por 
camada limitadora tem uma atenuação maior em altas frequências 
acima de 600 Hz e os EPDs nas frequências médias entre 60 e 300 
Hz.  
 
Figura 8-17. Unidade de piso de avião com um tratamento de amortecimento 




Figura 8-18. Atenuação da resposta vibratória média no espaço do painel do 
piso de avião com 60 amortecedores de partículas de elastômero e um 
tratamento de amortecimento por camada limitadora comercial. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
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8.7. COMPARAÇÃO DO DESEMPENHO DAS TÉCNICAS 
USADAS DE CONTROLE DE RUÍDO E VIBRAÇÃO  
 
A Figura 8-19 mostra a atenuação da resposta média no espaço 
do painel do piso com os três tratamentos de controle de vibração 
utilizados: isoladores compostos de um elastômero em forma de 
arco; tratamento de amortecimento por camada limitadora; e 60 
EPDs. Os isoladores conseguiram uma maior área de atenuação, 
porém apresentam uma área de amplificação para baixas 
frequências menores de 38 Hz. O tratamento de amortecimento por 
camada limitadora apresenta um melhor desempenho nas altas 
frequências, acima de 550 Hz, e os EPDs nas frequências médias 
entre 60 e 300 Hz. 
 
Figura 8-19. Atenuação da resposta vibratória média no espaço do painel do 
piso de avião com três tipos diferentes de controle de vibração. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
A Figura 8-20 mostra a atenuação da resposta média no espaço 
do painel do piso com os tratamentos de controle de vibração 
combinados. Como esperado, a maior atenuação foi conseguida 
pela combinação dos três tratamentos, isto é, 60 EPDs + isoladores 
+ tratamento de amortecimento por camada limitadora. A atenuação 
pelos isoladores + tratamento de amortecimento por camada 
limitadora não foi muito diferente em comparação à atenuação por 
60 EPDs + os isoladores, já que esta última apresenta uma queda 
apenas nas altas frequências. A atenuação por 60 EPDs + 
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tratamento de amortecimento por camada limitadora é menor em 
comparação as obtidas pelas anteriores combinações, porém, ela 
não apresenta uma área de amplificação e a sua atenuação é 
bastante constante, acima de 50 Hz. 
 
Figura 8-20. Atenuação da resposta vibratória média no espaço do painel do 
piso de avião com diferentes combinações de tratamentos de controle de 
vibração. 
 
Fonte: Elaborado pelo autor. 
 
8.8. DISCUSSÃO E CONCLUSÕES  
 
Os resultados das medições na unidade de piso de avião 
mostraram que um isolador bem projetado pode conseguir uma 
atenuação de vibração consideravelmente alta em comparação com 
tratamentos que adicionam amortecimento ao painel. Porém, isto é 
válido para as vibrações transmitidas via estrutural até o painel, e 
não para vibrações transmitidas através do ar que está em contato 
direto com o painel. Neste último caso, as ondas sonoras incidem 
diretamente com o plano do painel do piso, e assim os isoladores 
não deveriam interferir significativamente. Nesta situação a adição 
de amortecimento no painel deveria incrementar notoriamente a 
perda de transmissão sonora do painel. Esta perda de transmissão 
pode ser um tema de estudo no futuro.  
Os amortecedores de partículas de elastômero conseguem uma 
atenuação do nível de vibração do painel do piso de avião similar 
àquela obtida por um tratamento de amortecimento por camada 
limitadora comercial. Sendo que, este último é bastante usado hoje 
em dia em problemas de controle de ruído e vibrações. Isto é, os 
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amortecedores de partículas tiveram um desempenho um pouco 
superior nas frequências médias, entre 60 e 300 Hz, e inferior nas 
frequências altas acima de 600 Hz. 
O uso de amortecedores de partículas em problemas de controle 
de ruído e vibrações é bastante promissor considerando que estes 
possuem vantagens tais como fácil construção e fácil manutenção. 
Este sistema de amortecimento ainda é uma área aberta de pesquisa 
e seu desempenho pode ser controlado e melhorado com maior 
eficiência. 
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No presente estudo foi caracterizado experimentalmente o 
comportamento dinâmico de alguns amortecedores EPDs com 
movimento vertical. Foram obtidas curvas da impedância em 
função da frequência e da aceleração experimentada pelo 
amortecedor.   
As frequências naturais, o fator de perda do amortecedor EPD, e 
a sua localização na estrutura são os aspectos que devem ser 
levados em conta na hora de planejar o controle de vibração de uma 
estrutura em algum modo de vibração. Para isto, é necessário 
conhecer a forma modal de um modo de vibração que deseja ser 
controlado em determinada estrutura. Portanto, é preciso realizar 
previamente uma análise modal analítica ou experimentalmente da 
estrutura. Conhecendo a forma modal do modo de interesse, podem 
ser definidas as posições de EPDs nos pontos de máximo 
deslocamento. 
O desempenho dos amortecedores EPDs foi comparado com 
outra técnica de controle de ruído e vibrações, a técnica conhecida 
como constrained layer damping. A estrutura usada para este fim 
foi uma unidade de piso de avião construída com um painel 
honeycom e uma base de alumínio retangular. Neste estudo foi 
descoberto que os amortecedores EPDs conseguem um nível de 
atenuação de aceleração em um piso de avião similar ao de um 
constrained layer damping comercial, atingindo um desempenho 
um pouco superior nas frequências médias e um pouco inferior em 
altas frequências. Isto é bastante promissor considerando que um 
amortecedor EPD possui vantagens tais como fácil construção, fácil 
manutenção, e é bastante durável. Além disso, este sistema de 
amortecimento ainda é uma área aberta de pesquisa e seu 
desempenho pode ser controlado e melhorado com maior eficiência.  
Embora exista falta de conhecimento para um total entendimento 
do comportamento dos amortecedores de partículas, estes têm sido 
usados com sucesso para uma ampla variedade de aplicações. Isto 
mostra que estes amortecedores são eficazes mesmo não sendo 
aplicados, provavelmente, com a maior eficiência possível. A 
afirmação anterior estimula a continuar pesquisando nesta matéria 
para obter modelos que permitam predizer com maior exatidão o 
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seu comportamento dinâmico em diferentes situações.  
 
9.2. CONCLUSÕES  
 
As conclusões expressadas no transcurso desta pesquisa podem 
ser resumidas nos seguintes pontos: 
 Os mecanismos de dissipação de energia de um 
amortecedor EPD são devidos à deformação, atrito e 
colisões inelásticas das suas partículas. A influência de 
cada um destes mecanismos no amortecimento total de 
um EPD depende da frequência e da aceleração com que 
são excitados. 
 O material granular de um EPD possui um conjunto de 
modos de vibração e as suas correspondentes 
frequências naturais produzidas por ondas longitudinais 
estacionárias similares a um sólido ou fluído. Devido a 
isto, um EPD pode agir como um conjunto de sistemas 
massa-mola unidos em paralelo. Assim, este tipo de 
dispositivo, além de dissipar energia, em cada uma das 
suas frequências naturais pode funcionar como um 
neutralizador dinâmico. Quando é menor o nível de 
aceleração submetido ao EPD, cada um dos seus modos 
de vibração é comportado mais próximo de um sistema 
massa-mola, e, portanto, mais próximo de um 
neutralizador dinâmico. 
 Quando um amortecedor EPD é excitado em uma 
frequência menor da primeira frequência natural do 
amortecedor, e com acelerações bem menores de 1 g, 
este apresenta uma região com amortecimento nulo (ou 
quase nulo). Nesta região, as partículas são comportadas 
como uma massa sólida e o amortecedor EPD não 
funciona como tal. 
 Para qualquer frequência dentro da faixa analisada e 
quando a aceleração é aumentada até ao redor de 1 g, as 
partículas alcançam um estado de fluidização. O 
movimento das partículas neste estado produz a máxima 
quantidade de dissipação de energia devido ao atrito e as 
colisões inelásticas entre as partículas e entre as 
partículas e as paredes do recipiente.  
 Também, em toda a faixa de frequência analisada, 
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quando a aceleração é ainda aumentada até bem acima 
de 1 g, o amortecimento diminui.  
 Quando o amortecedor é excitado em uma das suas 
frequências naturais, e com um nível de aceleração o 
suficientemente baixo, a ligação entre as partículas se 
mantêm forte e elas comportam-se como um sólido com 
capacidade de propagar ondas. Neste caso, as partículas 
viscoelásticas dissipam energia por causa da sua 
deformação. Também, por estarem em ressonância, as 
partículas conseguem um maior movimento com menor 
aceleração aplicada ao recipiente do EPD. Assim, a 
dissipação de energia por atrito pode começar com 
acelerações bem menores de 1 g. O resultado é que 
quanto maior é a aceleração experimentada pelo 
recipiente do EPD, maior é o seu amortecimento. Esta 
afirmação é valida para acelerações até alguns poucos 
dB acima de 0 dB. Outra forma de enxergar este 
fenômeno é que as ondas estacionárias do material 
granular de um EPD prolongam o estado de fluidização 
das partículas para níveis de aceleração menores. 
Também, as frequências naturais de um EPD diminuem 
conforme aumenta a aceleração experimentada. Isto 
devido ao fato que o contato entre as partículas é cada 
vez mais fraco, e, portanto, a velocidade de propagação 
de onda, o modulo de elasticidade, e a frequência dos 
picos correspondentes as ondas estacionárias diminuem. 
Quando o nível de aceleração é suficientemente alto, se 
produz uma quebra das curvas por causa de que as 
partículas perdem a conexão necessária para transmitir 
uma perturbação. 
 Um EPD dissipa energia em toda a faixa de frequências 
superiores da sua primeira frequência natural. Isto posto 
que o amortecedor EPD possui um conjunto de 
frequências naturais, teoricamente infinito, e com maior 
densidade modal enquanto aumenta a frequência.  
 A relação entre a velocidade de onda longitudinal e a 
altura do material granular não é constante como no 
caso de um sólido ou fluído, mas na realidade uma reta 
com certa inclinação.  
 Os valores da velocidade de onda em função da altura 
142   Discussão, Conclusões e Trabalhos Futuros 
do material granular determinados para os 3 tipos de 
partículas estudados foram significativamente menores 
em comparação àqueles em estado sólido. Isso é devido 
ao fato que a ligação entre as partículas é mais fraca em 
comparação com a ligação entre as partículas de um 
sólido.  
 Para pequenas alturas de material granular foi observado 
que a sua primeira frequência natural (e aparentemente 
para as frequências naturais superiores) decai 
relativamente rápido. Porém, quando a altura das 
partículas é incrementada, esta frequência permanece 
quase constante. 
 As frequências naturais de um amortecedor EPD são 
proporcionais ao módulo de elasticidade (ou rigidez) das 
suas partículas. 
 Os amortecedores EPD podem controlar eficientemente 
um modo de vibração de uma viga e de uma placa 
quando são sintonizados e quando o nível de aceleração 
do sistema é relativamente baixo, bastante menor de 1 g. 
Neste caso o EPD funciona como um neutralizador 
dinâmico.  
 Os amortecedores EPDs conseguem um nível de 
atenuação de aceleração em um piso de avião similar ao 
de um constrained layer damping comercial, 
conseguindo um desempenho um pouco superior nas 
frequências médias e um pouco inferior em altas 
frequências. 
 
9.3. TRABALHOS FUTUROS 
  
Como trabalho futuro, resulta conveniente modelar as 
frequências naturais de um EPD em função de parâmetros tais como 
densidade, rigidez, coeficiente de atrito e coeficiente de restituição 
das partículas. Modelos de elementos discretos têm sido bastante 
usados para amortecedores de partículas [19, 45, 46, 52] e podem 
ser uma boa alternativa.  
O uso de esferas de elastômeros em um modelo de elementos 
discretos pode ser também adequado. No presente trabalho foram 
estudado amortecedores EPDs com partículas de elastômero com 
geometria irregular. Uma grande variabilidade das frequências 
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naturais do amortecedor foi obtida, isto devido às múltiplas 
possíveis formas de ordenamento das partículas depois de serem 
submetidos às vibrações. Provavelmente esta variabilidade seja 
menor usando partículas esféricas com igual medida.  
Considerando que a velocidade de onda em um meio sólido ou 
granular depende do seu módulo de elasticidade, então é útil 
estudar no futuro a relação entre o módulo de elasticidade do 
elastômero no estado sólido e no estado granular. Assim, além de 
considerar a dependência da altura das partículas, as frequências 
naturais podem ser controladas com outros parâmetros tais como o 
material e tamanho das partículas. Também, o material granular 
pode ser suficientemente comprimido com uma tampa para mudar a 
sua densidade e assim incrementar a sua primeira frequência natural 
a um valor desejado.  
Outra sugestão de trabalho futuro pode ser a utilização do 
método da potência de entrada para medir o fator de perda de um 
EPD em função da frequência e da aceleração. Para isso deve ser 
considerado o movimento das partículas e determinar a sua energia 
cinética. Isto pode ser estimado usando a equação de onda para o 
meio granular.  
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APÊNDICE A – CURVAS EXPERIMENTAIS DE ALGUNS 
ISOLADORES 
 
Foram medidas as curvas de transmissibilidade de três 
isoladores comerciais com diferente rigidez, um isolador composto 
por um elastômero com base quadrada e um isolador composto por 
um elastômero em forma de arco. Os isoladores comerciais foram 
denominados A, B e C onde o isolador A possui a menor rigidez e 
isolador C a maior rigidez. O sistema de medição usado é mostrado 




Figura A1.  Sistema de medição da transmissibilidade dos isoladores. 
 
A Figura A2 mostra as curvas de aceleração na base do isolador 
e na massa rígida igual a 564 g do sistema massa-isolador mostrado 
na Figura A1. Nas baixas frequências, onde o isolador tem um 
comportamento como conexão rígida, os valores de aceleração 




. A potência de entrada fornecida ao 
isolador foi considerada como referencia igual a 0 dB.  
A seção A.1 mostra os resultados do estudo de linearidade e a 
seção A.2 mostra os resultados de transmissibilidade dos isoladores.  
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Figura A2. Curvas de aceleração na base do isolador e na massa rígida igual a 
564g fixada ao isolador comercial A como mostrado na Figura AP 1. A potência 
entregada ao isolador foi considerada como referencia igual a 0 dB.  
 
A.1  Estudo de Linearidade  
 
Foi realizado um estudo experimental de linearidade dos 
isoladores comparando as curvas de transmissibilidade obtidas com 
vários niveles de potencia de entrada ao sistema. A potência 
aplicada para obter as curvas mostradas na Figura A2 é considerada 
como 0 dB neste estudo.  
 
Figura A3. Estudo de linearidade do isolador A.  
 
As curvas experimentais de transmissibilidade dos isoladores comerciais A, B e 
C são mostradas na Figura AP 3 até a Figura AP 5. A variação das curvas indica 
o grau de não linearidade. O isolador comercial A apresenta um comportamento 
linear até perto de -10 dB e os isoladores comerciais B e C até 0 dB. Além da 
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primeira frequência natural, agora são observados picos acima de 5 kHz de 
menor amplitude correspondentes a frequências naturais do isolador produto de 
outros graus de liberdade não considerados no sistema DE 1 GLD. Os 
resultados mostrados na subseção seguinte foram medidos aplicando uma 
potência de entrada de -10 dB, isto é, dentro da faixa de linearidade. 
  
 
Figura A4. Estudo de linearidade do isolador comercial B.  
 
 
Figura A5. Estudo de linearidade do isolador comercial C.  
 
A.2  Comparação da Transmissibilidade dos Isoladores 
Estudados 
 
A Figura A6 mostra as curvas de transmissibilidade obtidas 
experimentalmente dos isoladores comerciais A, B e C, de um 
elastômero em forma quadrada e de um elastômero em forma de 
arco. As primeiras frequências naturais foram 179, 288, 371, 29 e 
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14 Hz respectivamente. Nestas curvas pode ser observado também 
picos acima de 5 kHz no caso dos isoladores comerciais. A curva de 
transmissibilidade do elastômero quadrado não mostra um segundo 
pico e aquela do elastômero em forma de arco apresenta um 
segundo pico perto de 850 Hz. O modelo representado na Figura 
2.2 tem só um grau de liberdade e, portanto, apenas um valor pico 
na sua curva de transmissibilidade. Porém, um isolador real possui 
mais graus de liberdade e assim mais picos na sua resposta. Quanto 
menos rígido o isolador, menor a sua primeira frequência natural e, 
portanto, maior a sua área de isolamento. Esta área de isolamento 
para um sistema DE 1 GLD foi definida na Seção 2.2.1 como a 
região de frequências acima de 2nf , onde nf  é a primeira 
frequência natural do isolador. Apesar da simplicidade dos 
elastômeros, estes obtiveram resultados superiores do que os 
isoladores comerciais. Os isoladores comerciais apresentaram 
frequências naturais relativamente altas. Eles conseguiriam um 
melhor desempenho se estas frequências foram menores. Porém, 
existem outros aspectos técnicos envolvidos no planejamento de um 
isolador para estruturas aeronáuticas que provavelmente não 
permitem esta condição tal como a capacidade de carga, máxima 
deflexão, medida, durabilidade, etc. Isto constitui uma área de 




Figura A6. Comparação da transmissibilidade dos isoladores A, B e C, um 
elastômero em forma quadrada e um elastômero em forma de arco.  
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APÊNDICE B – EXEMPLO DE UM SISTEMA DE 1 GDL COM 
MOVIMENTO NA BASE VARIANDO O RAZÃO DE 
AMORTECIMENTO 
 
Nas seguintes figuras (Figura A1 até Figura A4) são mostradas 
respectivamente a magnitude, a parte real, a parte imaginária, e o 
ângulo de fase da impedância na base de um sistema de 1 GDL, 
como mostrado na Figura 5-6, com M = 0,1 kg,  f0 = 200 Hz para 
diferentes valores da razão de amortecimento ζ (C = 2 ζMω0) 
usando a equação (5.14). 
 
Figura B1. Magnitude da impedância na base de um sistema de 1 GDL, com a 
razão de amortecimento ζ variável, com M1 = 0,1 kg e f0 = 200 Hz. 
 
Figura B2. Parte real da impedância na base de um sistema de 1 GDL, com a 
razão de amortecimento ζ variável, com M1 = 0,1 kg e f0 = 200 Hz. 
 
 
Figura B3. Parte imaginária da impedância na base de um sistema de 1 GDL, 
com a razão de amortecimento ζ variável, com M1 = 0,1 kg e f0 = 200 Hz. 
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Figura B4. Ângulo de fase da impedância de na base um sistema de 1, com a 
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ANEXO B 
 
 
 
 
 
 
 
 
